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Resum 
En el present projecte es dissenya el xassís tubular d’un Car-cross. 
Inicialment, s’intenta situar el lector en el àmbit del Car-cross comentant algunes de les 
seves característiques més rellevants així com la normativa que ha de complir. Seguidament 
s’expliquen quines són les hipòtesis de càlcul que s’han pres per tal d’arribar al resultat final. 
Un cop el lector s’ha situat en el marc del Car-cross, es comença l’anàlisi del xassís del 
vehicle. L’optimització de la geometria del xassís per tal de que rebi les forces mínimes 
possibles serà la línia d’arribada del projecte. Per fer-ho, s’utilitzaran teories físiques i 
matemàtiques, tot fent-les interactuar amb el sentit comú i el coneixement que l’experiència 
en el món laboral ens ha pogut brindar fins al moment. Així doncs, el xassís haurà de 
minimitzar les pròpies forces internes, però també haurà de tenir en compte l’espai per a la 
ubicació dels elements que necessiten un Car-cross (motor, direcció, transmissió, circuits 
elèctrics, sistema de refrigeració, pilot, etc.). A més, tots aquest condicionants hauran de 
permetre construir un vehicle d’acord a la normativa de la FCA (Federació Catalana 
d’Automobilisme). 
Un cop trobat aquell xassís que minimitzi les forces, mitjançant l’ajuda d’alguns programes 
d’elements finits, es realitza la seva validació i comprovació. Per validar el xassís dissenyat, 
es simulen tots aquells tests que la FCA demana que es compleixin per homologar el vehicle. 
A part d’aquests tests, es comprovarà la resistència del xassís proposat imposant algunes 
hipòtesis de càrrega, les quals simulen una mica millor quin seria el comportament del xassís 
en situacions més normals com seria una cursa. 
Finalment es fa el disseny de sistemes bàsics pel funcionament de qualsevol vehicle com 
són el sistema de frenat i el sistema de direcció. 
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1. Glossari 
FCA =  Federació Catalana d’Automobilisme 
W101 = Ampla de via 
L101 = Batalla 
a = Acceleració del vehicle 
m = Massa del vehicle 
G = Centre de gravetat del vehicle. 
Ra = Resistència aerodinàmica del vehicle. 
Ma = Moment aerodinàmic en acceleració/ desacceleració. 
FM = Força del motor. 
h = Alçada del centre de gravetat del vehicle respecte del terra. 
rd = Radi dinàmic de la roda. 
Ir = Inèrcia de la roda. 
Mr, Md = Moment de rotació de les rodes de l’eix posterior i davanter respectivament. 
Ft, Fd = Reacció (sentit longitudinal )del terra sobre l’eix posterior i anterior respectivament. 
Nt, Nd = Reacció normal del terra sobre l’eix posterior i davanter respectivament. 
l1, l2 = Distància des de la vertical del centre de gravetat del vehicle a l’eix davanter i posterior 
respectivament. 
µ = Coeficient de fregament màxim entre el terra i els pneumàtics. 
g = Acceleració de la gravetat. 
dκ , tκ = Coeficient de fregament instantani entre el terra i el pneumàtic davanter i posterior 
respectivament. 
Ffe, Ffd = Força de fricció lateral esquerra i dreta respectivament. 
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Nesquerra, Ndreta = Reacció normal a la roda de l’esquerra i de la dreta respectivament. 
Fse, Fsd = Força sistema suspensió esquerra i dret respectivament. 
Ftse, Ftsd = Força triangle superior esquerra i dret respectivament. 
Ftie, Ftid = Força triangle inferior esquerra i dret respectivament. 
θ = Angle generat per la horitzontal i l’eix longitudinal del sistema de suspensió. 
β = Angle generat per la horitzontal i els triangles. 
δ = Angle girat per la roda sota l’acció d’una força centrífuga. 
Fy = Límit de fluència del material. 
Nuxy = Mòdul de Poisson 
USUM = Desplaçament ponderat d’un node. 
UX, UY, UZ = Desplaçament d’un node en la direcció  de l’eix x, y i z respectivament. 
ROTX, ROTY, ROTZ= Rotació d’un node respecte la direcció de l’eix x, y i z respectivament. 
SEQ = Tensió de Von Misses. 
µc = Coeficient d’adherència pneumàtic- terra. 
Kd i Kt = Constant de proporcionalitat del frens davanters i posteriors respectivament. 
Cd = Índex de frenada. 
ηd, ηt = Rendiment dels frens davanters i posteriors respectivament. 
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2. Introducció 
Aquest projecte parteix de la ferma voluntat dels alumnes per tal de fabricar un vehicle, i 
endinsar-se així en l’estudi, càlculs, disseny i problemàtiques del món de l’automoció. 
El fet de que s’hagi fet l’estudi d’un vehicle d’aquestes característiques és fruit de: 
- És aquesta una de les categories més econòmiques que existeixen en el món de la 
competició automobilística, el que suposa la credibilitat per part de l’alumne a arribar a crear 
en un futur un vehicle d’aquestes característiques. 
- La complexitat que arriben els càlculs dintre de l’automoció feia que s’hagués d’escollir una 
categoria de moderada i raonable accessibilitat, per a poder crear unes bases lògiques i 
pràctiques que donessin valor afegit a aquells que estiguessin interessats en seguir una línia 
de treball similar o complementària. 
2.1. Objectius del projecte 
L’objecte d’aquest projecte queda doncs molt definit, ja que pretén dissenyar, estudiar i 
simular el xassís d’un Car-cross del qual no es disposa cap experiència i coneixement tècnic 
fora de la Normativa de la FCA. 
El present projecte mostra els passos previs que s’haurien de seguir per a poder fabricar el 
xassís, direcció i frens d’un vehicle d’aquestes característiques, tot intentant explicar els 
punts crítics d’aquest tipus de vehicles de forma que qualsevol persona interessada pugui 
discernir sobre la idoneïtat de la geometria del seu vehicle. 
S’ha de fer èmfasi en què qualsevol disseny d’un Car-cross ha de complir amb una estricta 
normativa per tal de poder ser utilitzat en competicions oficials. 
2.2. Abast del projecte 
Per altra banda, es pretén donar una base de càlcul d’un xassís de Car-cross, així com 
simular les diferents hipòtesis de càrregues crítiques a les que es veu sotmès en aquesta 
competició. 
Tal i com s’ha indicat anteriorment, també s’analitzen les hipòtesis de la FCA. 
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2.3. Antecedents 
El Car-cross és una de les disciplines més espectaculars, econòmiques i senzilles de 
practicar, i a la vegada, de les més competitives per a la seva relació preu- prestacions- 
satisfaccions i manteniment. Els Car-cross són en poques paraules vehicles monoplaces de 
propulsió amb el lloc de pilotatge dotat dels comandaments habituals d’un cotxe, les 
principals característiques de conducció dels quals són grans acceleracions i derrapades que 
converteixen el seu pilotatge en un gran espectacle pel públic i en un plaer pel qui el pilota. 
Aquesta especialitat de l’automobilisme té els seus orígens als Estats Units sent importada 
per França durant la dècada dels 80, on va experimentar un gran desenvolupament des dels 
originals Car-cross amb motors Rotax (motors sense caixa de canvis), després amb motors 
de Citroën 2 CV, fins a l’actual categoria de motor de motocicleta de 600 c.c. i de potència 
superior als 100 cv. Això, unit als seus escassos 300 kg, fa que les prestacions siguin 
envejables per a la major part de les categories de l’automobilisme esportiu. 
Tot seguit, a la Fig. 1.1, es poden veure unes imatges del tipus de vehicles que es tracta per 
tal de que el lector del present projecte es faci una idea més detallada. 
   
Fig. 1.1: Imatges Car-cross parat i en competició. 
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3. Hipòtesis de disseny 
Aquest vehicle ha de ser de fàcil conducció i alhora no ha de complicar excessivament la 
seva construcció, manipulació i manteniment. D’aquesta manera, el vehicle ha de tenir les 
característiques següents pel que fa als subsistemes bàsics com són direcció, frens, 
transmissió, suspensió i pneumàtics: 
3.1. Direcció 
El vehicle va equipat amb una direcció directe de cremallera sense cap ajuda hidràulica per 
tal de tenir el màxim tacte i sensibilitat al volant del vehicle. Mitjançant unes bieletes, tot el 
moviment de la cremallera es transmet directament a la mangueta. 
Degut al tipus de conducció on fàcilment el vehicle llisca, és important que el màxim gir 
s’aconsegueixi amb les mínimes voltes de volant. A més, el volant ha de ser extraïble per tal 
de facilitar una possible evacuació d’emergència. 
No és possible d’utilitzar qualsevol altre tipus de direcció tal i com estableix la normativa de la 
FCA. 
3.2. Frens 
Aquest vehicle anirà equipat amb 2 circuits en Y comandats per un mateix pedal. L’acció del 
pedal actua normalment sobre totes les rodes del vehicle. En cas de fuita en qualsevol punt 
de la canalització o d’una tallada de la transmissió de frenada, l’acció del pedal ha de 
continuar produint-se, al menys, sobre tres rodes. Cal muntar a més, un dipòsit i 
canalitzacions independents per a cadascun dels circuits. 
3.3. Transmissió 
La caixa de velocitats, i l'embragatge són els propis del motor de la moto Suzuki GS 400 c.c. 
4T. L’embragatge és de disc, i la caixa de canvis està constituïda per les següents relacions 
de transmissió: 
Grup 1ª 2ª 3ª 4ª 5ª 6ª 
Desmultiplicació 2,5 1,63 1,15 0,91 0,77 0,63 
Taula 2.1: Relacions de transmissió 
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Per compliment de la normativa el vehicle no pot tenir diferencial. 
3.4. Suspensió 
El sistema de suspensió està format per una molla i un amortidor axial instal·lat a la part 
interior de la molla. Aquest sistema va subjectat per un costat al xassís i per l’altre al triangle 
inferior de la suspensió. 
La rigidesa del conjunt no ha de ser molt gran ja que al circular per terrenys molt irregulars, 
aquesta ha de ser capaç d’absorbir aquestes irregularitats. 
El vehicle no tindrà barra estabilitzadora ni barra de torsió. 
3.5. Pneumàtics 
La roda complerta (disc, llanta i pneumàtic inflat) ha d’entrar en una galga en forma de U, i 
els costats han d’estar separats un màxim de 250 mm. La mesura s’ha de fer en el lloc de 
descàrrega del pneumàtic. 
La profunditat dels tacs no pot ser superior a 15 mm. Aquestes mesures no s’han d’aplicar 
sobre una amplada de 30 mm a l’exterior de cada costat de la banda de rodatge; tot i això, 
els tacs no poden sobrepassar la vertical dels costats del pneumàtic. 
3.6. Xassís 
El xassís és tubular i està format per dos arcs centrals per tal de protegir l’habitacle del pilot 
en cas de col·lisió o bolcada. Ha de ser una estructura suficientment rígida com per a poder 
acollir els elements mecànics necessaris pel funcionament del vehicle. 
3.7. Dimensions 
Les dimensions màximes per a aquest tipus de vehicles, inclòs la carrosseria sense els 
faldons són els següents: 
Longitud màxima: 2.600 mm 
Amplada màxima: 1.600 mm 
Alçada màxima: 1.400 mm 
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4. Hipòtesis de càlcul 
Les característiques tècniques del vehicle i els seus subsistemes que posteriorment seran 
calculats són: 
4.1. Direcció 
El vehicle ha de permetre un radi de gir de 4 m per tal de dotar-lo de la màxima 
maniobrabilitat possible. A més, la direccionabilitat ha de ser ràpida i directa de forma que 
amb 3 voltes de volant el pilot pot portar les rodes d’un angle de gir màxim a l’angle de gir 
màxim oposat. 
4.2. Frens 
Els frens permeten una desacceleració de 10 m/s2. Els sistema disc, pastilles i bombins han 
d’encabir-se dins d’una llanta de 8” de diàmetre (rodes davanteres). Pel que fa a les rodes 
posteriors, el sistema de frenada no té limitacions dimensionals pel fet d’estar ubicat en la 
part central de l’eix posterior i de forma solidària. 
4.3. Xassís 
El xassís és tubular format per dos arcs centrals de diàmetre exterior 40 mm i diàmetre 
interior 24 mm. La resta de l’estructura tubular està formada per tubs de 30 mm de diàmetre 
exterior i 26 de diàmetre interior. Els tubs utilitzats seran d’acer al carboni estirat al fred sense 
soldadura amb un contingut de carboni màxim de 0,22%. 
4.4. Dimensions i masses 
Per tal de fer un vehicle el més estable possible tot aprofitant les dimensions màximes 
permeses per la normativa, el vehicle tindrà les següents característiques: 
Longitud (mm) Amplada (mm) Alçada (mm) 
Ampla de via W101 
(mm) 
Batalla L101 
(mm) 
2.600,00 1.600,00 1.367,00 1.447,00 2.109,00 
Taula 3.1: Dimensions generals del vehicle 
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I pel que fa al repartiment de masses: 
 
Descripció Massa (kg) 
Estructura tubular 54,30 
Pilot 75,00 
Motor 88,08 
Bateria 7,00 
Transmissió 25,00 
Direcció 15,00 
Dipòsit 15,00 
Frens 20,00 
Rodes  
    Davant 9,04x2=18,08 
    Darrera 10,34x2=20,68 
Amortidors  
     Davant 3,86x2=7,72 
     Darrera 8,68x2=17,36 
MTOTAL = 363,22 kg 
Taula 3.2: Masses generals del vehicle 
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5. Hipòtesis de càrregues estàtiques naturals 
5.1. Introducció 
L’objectiu d’aquest apartat és conèixer les forces externes del xassís. Per fer-ho, es 
consideren menystenibles les deformacions dels sòlids que hi interactuen.  
A més, en aquest apartat es defineixen les hipòtesis que es fan servir per a calcular els 
esforços que actuen en les situacions de major càrrega, i determinar així la geometria del 
nostre xassís. 
Es realitzen sis hipòtesis de càrrega per tal d’obtenir les condicions de contorn del xassís: 
• Hipòtesi 1: Acceleració/Desacceleració longitudinal 
• Hipòtesi 2: Acceleració lateral 
• Hipòtesi 3: Acceleració lateral i longitudinal. 
• Hipòtesi 4: Acceleració lateral, longitudinal i impacte lateral. 
• Hipòtesi 5: Acceleració longitudinal i cop vertical. 
Més endavant s’estudia la validesa de la geometria òptima on es consideren les hipòtesis 
anteriors i les hipòtesis plantejades per la FCA, per tal d’homologar aquest xassís, i poder 
ésser així construït i venut posteriorment. Aquestes hipòtesis són: 
• Hipòtesi 6: Resistència a torsió 
• Hipòtesi 7: Dues vegades el seu pes lateralment (2P) 
• Hipòtesi 8: Sis vegades el seu pes longitudinalment en sentit positiu (6P) 
• Hipòtesi 9: Sis vegades el seu pes longitudinalment en sentit negatiu (6P) 
• Hipòtesi 10: Vuit vegades el seu pes verticalment (8P) 
En aquest estudi, haurà de tenir-se en compte (segons normativa) que P inclou els 75 kg. del 
pes del pilot. 
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5.2. Estudi del sistema amortidor- triangle 
En aquest capítol s’estudiarà les premisses teòriques, i les consideracions estimades per tal 
de determinar la millor configuració del xassís.  
Per l’esmentat estudi s’utilitzarà únicament les primeres 5 hipòtesis, tenint en compte, per 
tant, els paràmetres o sol·licitacions que apareixen en condicions de carrera. 
5.2.1. Hipòtesi 1: Acceleració/ Desacceleració longitudinal 
5.2.1.1. Bases de càlcul 
En el desenvolupament d’aquest apartat es considera al vehicle com a sòlid rígid, no dotat de 
suspensió y amb simetria de masses respecte el pla vertical. Així mateix, es considera que el 
moviment es produeix en un tram de calçada recte, amb pendent 0 i sense accions laterals. 
Per un altre costat, es considerarà que la força introduïda pel motor es transmet a través de 
les rodes i per aquest motiu no tindrem en compte FM a l’hora de plantejar les equacions 
d’equilibri. En base a aquestes premisses, per a l’anàlisi dels esforços associats al procés de 
frenat/ acceleració es prendrà com a base el diagrama bidimensional que es representa en la 
Fig. 4.1 (es consideren els eixos de referència 1 i 2 com a sentit positiu de les forces i 
moments). 
 
Fig. 4.1. Forces i moments que actuen durant l’acceleració/ frenada  
(Font: Llibre Vehicles II de Francisco Liesa) 
Aplicant els teoremes vectorials: 
∑ =−+⇒= 0·02 gmNNF td        (eq. 4.1) 
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∑ =++⇒= amRFFF adt ·01        (eq. 4.2) 
∑ =++++−−⇒= arIMMMhFFININIM drtdatdtdGG ·4)·(·· 21    (eq. 4.3) 
Aïllant Nd i Nt de les equacions anteriors: 
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Donat que l’objectiu principal és analitzar el comportament del vehicle en les situacions 
d’acceleració i frenada, es considera que la resistència aerodinàmica a l’avanç i el moment 
aerodinàmic en l’acceleració i el frenat d’aquest tipus de vehicles és menystenible ja que 
aquests són uns vehicles amb els que és poc usual circular a velocitat màxima, a més de 
tenir una superfície frontal molt petita. Una altra acció que es menystindrà per tenir poca 
influència davant la magnitud de la força d’acceleració i de frenada és la resistència a la 
rodadura, conseqüència dels fenòmens d’histèresis que pateix el pneumàtic al rodar i que 
creixen a mesura que augmenta la velocitat.  
Per últim, cal comentar l’anàlisi de les inèrcies de les rodes, ja que al tractar-se d’un vehicle 
molt lleuger, aquestes poden jugar un paper important. Les inèrcies de les rodes, és a dir, 
llanta i pneumàtic, han estat obtingudes, tot introduint la geometria i els materials, mitjançant 
un dels programes de disseny utilitzats per a modelar el vehicle. 
Així doncs, si Ra=Ma=Md=Mt=0, les equacions eq.4.4 i eq.4.5 queden de la següent manera: 
⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛ ++= a
rgm
Ia
g
hl
l
gmN
d
r
d ···
·4··· 2        (eq. 4.6) 
⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛ −−= a
rgm
Ia
g
hl
l
gmN
d
r
t ···
·4··· 1        (eq. 4.7) 
De la mateixa manera es replantegen les equacions eq.4.1 i eq.4.2, 
gmNN td ·≤+          (eq. 4.8) 
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amFF td ·≤+           (eq. 4.9) 
Si µ és el coeficient de fricció entre el pneumàtic i la calçada, la màxima força d’acceleració i 
frenada és: 
mgFF td ··µ≤+          (eq. 4.10) 
Tenint en compte les equacions eq.4.8 i eq.4.9, s’obté: 
gmam ··· µ≤           (eq. 4.11) 
i per tant: 
ga ·µ≤           (eq. 4.12) 
Òbviament, aquesta última expressió indica que la màxima acceleració/ desacceleració que 
es pot obtenir vindrà limitada pel coeficient de fricció que existeixi entre el pneumàtic i la 
calçada en el moment de l’acceleració/desacceleració. 
A continuació, es defineix, per a cada eix, un coeficient κ que ens relaciona la força normal 
d’enllaç del pneumàtic i la força tangencial de frenat. 
Així per a l’eix davanter: 
d
d
d N
F=κ       (eq.4.13)      
i per a l’eix posterior:  
t
t
t N
F=κ       (eq. 4.14) 
De manera que considerant les expressions de Nd i Nt de les equacions eq.4.6 i eq.4.7, es 
pot escriure que: 
ddd NF ·κ=           (eq. 4.15) 
i per tant: 
⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛ ++= a
rgm
I
g
ahl
l
gmF
d
r
dd ···
·4···· 2κ        (eq. 4.16) 
igualment: 
ttt NF ·κ=           (eq. 4.17) 
Disseny d’un Car-cross  Pág. 19 
 
⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛ −−= a
rgm
I
g
ahl
l
gmF
d
r
tt ···
·4···· 1κ        (eq. 4.18) 
De forma que el coeficient κ no podrà de cap de les maneres superar el coeficient 
d’adherència que existeixi entre el pneumàtic i la calçada (µ).  
5.2.1.2. Resultats obtinguts 
S’han calculat les forces d’acceleració/frenada utilitzant les expressions analítiques anteriors. 
Els paràmetres utilitzats són els que es recullen a continuació: 
Paràmetre Unitats Valor 
Massa del vehicle M (kg) 363,22 
Gravetat g (m/s2) 9,81 
Pendent θ (º) 0 
Distància entre eixos L (mm) 2109 
Distància de G a l’eix davanter l1 (mm) 1382 
Distància de G a l’eix posterior l2 (mm) 727 
Inèrcia de les rodes Ir (kg/m2) 0,32 (davanteres) / 0,28 (posteriors) 
Radi dinàmic del pneumàtic Rd (mm) 
259,00 (davanteres) / 250,00 
(posteriors) 
Acceleració del vehicle a (m/s2) -9,81 frenada / 9,81 acceleració 
Resistència aerodinàmica Ra (N) 0 
Altura de G respecte el terra h (mm) 420 
Taula 4.1: Dades generals del vehicle 
Els valors com la massa del vehicle (M), el centre de gravetat del vehicle, les inèrcies de les 
rodes, i altres components que es fan servir durant la realització del projecte (motor, dummy 
percentil 95, etc.) s’han extret dels arxius gràfics realitzats amb el programa de CAD i de les 
bases de dades que contenen pàgines de disseny a internet. 
Els valors d’acceleració/ desacceleració màxima han estat extrets dels experiments realitzats 
en el Laboratori d’ Automoció del Departament d’ Enginyeria Mecànica de la Universitat de 
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Navarra, que ja fa molts anys que treballen sobre el disseny, millora i estudi del 
comportament i evolució d’un Car-cross, concretament el Melmac Tenroj T600 TT. 
Coneguts aquests paràmetres i utilitzant les equacions eq.4.6 i eq.4.7, es calculen les forces 
normals a cada roda. 
En situació de velocitat constant a=0 m/s2: 
 Nd = 1094,14 N a l’eix davanter. 
 Nt = 2469,08 N a l’eix posterior. 
El repartiment de pesos és d’un 30,71% a l’eix del davant i d’un 69,29% a l’eix del darrera. 
Per una acceleració de 1·g (9,81 m/s2): 
 Nd = 357,68 N a l’eix davanter. 
 Nt = 3205,54 N a l’eix posterior. 
 En aquest cas el repartiment de pesos és d’un 10,04% a l’eix del davant i d’un 
89,96% a l’eix del darrera.  
Per una desacceleració de 1·g ( -9,81 m/s2): 
 Nd = 1830,6 N a l’eix davanter. 
 Nt = 1732,62 N a l’eix posterior. 
 En aquest el repartiment de pesos és d’un 51,38% a l’eix del davant i d’un 48,62% a 
l’eix del darrera. 
5.2.1.3. Conclusions 
El repartiment de pesos és possiblement una de les deficiències d’aquests monoplaces. La 
posició del pilot i del motor determinen el repartiment de pesos i poc es pot fer per millorar-
ho. Ara bé, la geometria proposada en aquest projecte s’ha dissenyat tenint en compte la 
importància d’avançar el mínim possible la posició del pilot (degut a les reduïdes dimensions 
del vehicle sovint es feia difícil la ubicació d’elements bàsics com poden ser el motor, 
radiador, bateria, dipòsit de benzina, etc. a la part posterior del xassís), per tal d’aprofitar al 
màxim la força de l’eix propulsor. 
Els resultats obtinguts indiquen que en acceleració hi ha poca càrrega a l’eix davanter. 
Aquest és un factor a tenir en compte en el pilotatge perquè la direccionabilitat del 
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monoplaça queda limitada. És per això que en l’argot automobilístic es diu que aquests 
monoplaces “es giren amb el peu”, referint-se a l’accelerador del vehicle. 
Per altra banda, aquests càlculs seran la base dels que trobarem a continuació, ja que el 
repartiment de pesos en l’eix x del vehicle (eix longitudinal) serà el que donarà la possibilitat 
de conèixer la transferència de pes a cada roda dels dos trens (anterior i posterior) a l’aplicar 
les diferents hipòtesis. 
5.2.2. Hipòtesi 2: Acceleració lateral 
5.2.2.1. Bases de càlcul 
Es realitza un primer anàlisis amb acceleració lateral per a conèixer les forces normals de la 
dreta (Ndreta) i de l’esquerra (Nesquerra), partint dels resultats de la hipòtesi 1, tal i com es 
representa a la Fig. 4.2. 
Per donar sentit a les forces d’aquesta hipòtesi, es suposa una corba cap a la dreta de radi 
mínim a velocitat constant (acceleració tangencial nul·la). 
Amb aquests paràmetres es determina la força del triangle superior esquerra (Ftse), la força 
del triangle inferior esquerra (Ftie) i la força de la suspensió esquerra (Fse), en el punt de la 
mangueta on estan subjectats els triangles i l’amortidor. 
L’anàlisi que es realitza a continuació tindrà efecte i validesa pels dos trens del vehicle, i 
només caldria canviar el sentit de l’acceleració lateral per poder determinar les forces que es 
produirien en la mateixa corba si aquesta fos cap a la esquerra. 
A la Fig. 4.2 es mostra el diagrama bidimensional (d’un dels dos trens) del que es parteix per 
a determinar les relacions que existeixen entre les diferents sol·licitacions. 
Cal aclarir que a l’hora de fer aquests càlculs, no es tenen en compte els diferents 
desplaçaments o deformacions que s’originen en manguetes, triangles, rodes, etc. Així 
doncs, s’han considerat aquests elements com sòlids rígids ja que els desplaçaments que 
s’esdevenen amb l’acceleració lateral aplicada no són significatius pel càlcul que es porta a 
terme.  
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Fig. 4.2 : Anàlisis global del Car-cross amb acceleració lateral 
Del balanç de forces i moments del sistema global s’obtenen les 3 primeres equacions, 
∑ = 0HF   amFF fdfe ·=+        (eq. 4.19) 
∑ = 0Fv   gmNN dretaesquerra ·=+       (eq.  4.20) 
∑ = 0PM   2234233423 ··)·(·)·(2· lamllgmllNdreta −+=+     (eq. 4.21) 
Sabent que: 
   esquerrafe NF ·µ≤        (eq. 4.22) 
   dretafd NF ·µ≤         (eq. 4.23) 
S’opera amb aquestes equacions per a conèixer les expressions analítiques de les forces 
normals Ndreta i Nesquerra, obtenint: 
)·)·(·(
)·(2 2234233423
lallg
ll
mNdreta −++=       (eq. 4.24) 
)·)·(·(
)·(2 2234233423
lallg
ll
mNesquerra +++=       (eq. 4.25) 
En la Fig. 4.3 es representa el moviment del sistema degut a les inèrcia produïdes per 
l’acceleració lateral. 
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Fig. 4.3: Desplaçaments del sistema Car-cross amb acceleració lateral 
Per tal de trobar les forces que rep el xassís dels triangles i de l’amortidor, s’estudïa 
prèviament el sistema sòlid rígid mangueta- roda ja que d’aquest sistema en coneixem la 
força normal i de fricció que rep del terra. Això permetrà conèixer les forces que fan els 
triangles i l’amortidor sobre la mangueta, i que canviant-les de signe seran les forces que 
rebrà el xassís.  
De la Fig. 4.4 i mitjançant les relacions geomètriques que s’expliquen a continuació, 
s’obtenen les equacions que porten a conèixer Fse, Ftie i Ftse, en funció dels diferents angles 
que apareixen. 
Aquests càlculs s’han portat a terme per a estudiar els esforços que està sotmès el conjunt 
triangles- amortidor i determinar així la geometria més efectiva pel xassís. 
 
Fig. 4.4: Anàlisis sistema mangueta 
∑ = 0HF ; ( ) ( ) ( ) fetietsese FFFF =−− ββθ ·cos·cos·cos    (eq. 4.26) 
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∑ = 0VF ; ( ) ( ) ( ) etietsese NFFF =++ ββθ ·sin·sin·sin    (eq. 4.27) 
∑ = 0MM ;  
0)··()))·(sin())·((cos( 434144434142 =−−−−− llNllllF esquerratse µββ  (eq. 4.28) 
Es defineixen ara les següents variables: 
R és el radi de la circumferència que descriu el punt M en el moviment de rotació en torn del 
punt de contacte del pneumàtic amb el terra. 
2
31
2
3534 )( lllR ++=          (eq. 4.29) 
on l31 és l’altura respecte el terra del triangle inferior quan el vehicle no està inclinat per l’acció 
de cap força centrífuga. 
α és l’angle que forma l’aresta inferior del pneumàtic amb la recta que uneix el punt M amb el 
punt de contacte entre el pneumàtic i el terra. 
⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛
+= 3534
31
ll
larctgα          (eq. 4.30) 
l41 és la distancia vertical existent entre el terra i el punt M quan la roda a rotat un angle δ. 
)·sin(41 αδ += Rl           (eq. 4.31) 
l43 és la distancia horitzontal que hi ha entre el punt de contacte pneumàtic- terra i el punt M 
quan la roda rota un angle δ. 
)·cos(43 αδ += Rl          (eq. 4.32) 
R’ és el mateix que R però per al punt superior de la mangueta (punt d’unió triangle superior i 
mangueta) 
2
3132
2
3534 )()(' llllR +++=          (eq. 4.33) 
γ  és l’angle que forma l’aresta inferior del pneumàtic amb la recta que uneix el punt de 
contacte roda- terra i el punt superior de la mangueta. 
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⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛
+
+=
3534
3231
ll
ll
arctgγ          (eq. 4.34) 
l42 és la distancia vertical existent entre el punt inferior i el superior de la mangueta quan la 
roda a rotat un angle δ. 
)'·sin(42 γδ += Rl          (eq. 4.35) 
l44 és la distancia horitzontal existent entre el punt de contacte roda- terra i el punt superior de 
la mangueta. 
)'·cos(44 γδ += Rl          (eq. 4.36) 
Per tant, es té el següent sistema matricial: 
⎟⎟
⎟
⎠
⎞
⎜⎜
⎜
⎝
⎛
−
=
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⎜⎜⎝
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4341
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ll
ll
e
e
e
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tse
se
µ
µ
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β
ββθ
ββθ
  (eq. 4.37) 
A partir d’aquestes expressions es dedueixen les relacions per a Fse, Fste i Fite: 
))·(sin())·(cos(
)·(
44434142
4341
llll
llNF etse −−−
−= ββ
µ
     (eq. 4.38) 
( )( )
( ) ( ) tseetie Ftg
tgNF −+
−=
)(·cossin
·1·
θββ
θµ
       (eq. 4.39) 
( )
)sin(
)·sin(
θ
β tietsee
se
FFNF +−=        (eq. 4.40) 
Aquestes expressions s’han introduït en una fulla Excel que permet calcular les tres forces 
(Fse, Ftse i Ftie) en funció de la reacció del terra sobre la roda en el punt de contacte entre 
aquests dos sòlids (situació ideal). Mitjançant aquesta fulla de càlcul es fa un escombrat de 
l’angle θ des de 0º fins a 90º per tal de trobar aquell angle que fa que |Fse|+|Ftse|+|Ftie| sigui 
mínim. D’aquesta manera es coneix quins és l’angle òptim per a cadascuna de les hipòtesis. 
Donat que el vehicle només podrà ser construït amb un únic angle de suspensió, s’haurà de 
buscar, a partir del gràfic on es mostren les funcions |Fse|+|Ftse|+|Ftie| de cada hipòtesi, aquell 
Pág. 26  Memòria 
 
angle de suspensió que compleixi amb els esforços de cada hipòtesi i que a la vegada 
aquest esforç sigui mínim1. 
5.2.2.2. Resultats obtinguts 
Les configuracions de les suspensions de davant i de darrera són significativament diferents i 
és per això que es calculen per separat. 
El moviment que descriu el monoplaça és un moviment circular uniforme, i per tant, 
l’acceleració longitudinal és zero. 
El repartiment de pesos entre la part davantera i posterior del Car-cross és el calculat a 
l’apartat anterior amb a=0 m/s2. És a dir, 30,71% a l’eix del davant i 69,29% a l’eix del 
darrera. 
Pel que fa a l’acceleració lateral, se sap que la màxima correspon al producte µ·g. Partint 
d’un coeficient de fricció de 1, admetrem una acceleració màxima d’1·g ja que aquesta és 
l’acceleració experimental trobada pel Laboratori d’Automoció de l’Universitat de Navarra.  
5.2.2.2.1 Resultats suspensió davant 
Per al càlcul de la suspensió davantera es fan servir els paràmetres mostrats a la taula 1, 
amb el quals, aplicant les equacions eq. 38, eq. 39 i eq.40 es determinen les sol·licitacions 
Fse, Ftse i Ftie que apareixen per a cada valor de l’angle θ i a cada punt d’unió de la mangueta 
amb els triangles i amb l’amortidor. 
 
 
 
 
 
                                                
 
 
1 Es farà una explicació més extensa del mètode d’elecció de l’angle òptim de la suspensió en l’apartat 
4.4. Conclusions hipòtesis càrregues estàtiques naturals.. 
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PARÀMETRE UNITATS VALOR EXPLICACIÓ 
λ º 0 Variació de l'angle que forma l'amortidor amb l'horitzontal quan el vehicle està sotmès a una força centrípeta 
θ º 48 Angle que forma l'amortidor amb l'horitzontal quan està en compressió màxima 
x mm 253 Distància de l'eix vertical del xassís al punt de fixació de l'amortidor al xassís en compressió 
y mm 344 Altura de l'orella de fixació de l'amortidor al xassís en compressió 
l21 mm 428 
Radi de la circumferència que descriu la orella de subjecció de 
l'amortidor amb el xassís fent-la rotar des del punt N 
l22 mm 436 Altura del centre de gravetat del vehicle mesurada des del terra 
l23 mm 573 
Distància, en l'eix z del vehicle, des del centre del mateix fins 
l'orella de subjecció de l'amortidor amb la mangueta. 
Lo mm 636 Longitud natural de la molla 
Lm mm 550 Longitud de la molla en compressió màxima 
a m/s2 1 Acceleració lateral que pateix el car expressat en g's (valor extret del Laboratori d'Automoció de l'Universitat de Navarra) 
g m/s2 9,81 Acceleració de la gravetat 
µ  1 Coeficient de fregament entre la roda i el terra 
l31 mm 191,7 Altura del triangle inferior respecte del terra 
l32 mm 150 Altura del triangle superior respecte del triangle inferior 
l33 mm 423,8 
Distància, en l'eix z del vehicle, des de l'orella de subjecció de 
l'amortidor al xassís al centre de la roda. 
l34 mm 150 
Distància, en l'eix z del vehicle, des del punt de fixació de 
l'amortidor a la mangueta al punt M (eix vertical de la roda) 
r mm 52,09 Alçada que baixa el xassís a causa de la força centrípeta 
Lt mm 273,80 Longitud del triangle 
β º 10,97 Angle màxim que formen els triangles amb el terra 
l36 mm 300 Amplada del xassís dividida per dos 
δ º 10 Angle que rota el xassís per l'acció de la força centrípeta 
Ψ º 53,65 
Angle que forma la línia que passa pel centre de l'orella de subjecció 
de l'amortidor amb el xassís i el punt N, i l'eix z del xassís(en 
compressió màxima) 
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PARÀMETRE UNITATS VALOR EXPLICACIÓ 
x' mm 190 Distància, en l'eix transversal del vehicle, del punt N al punt de fixació de l'amortidor al xassís (en descompressió) 
y' mm 383,67 Altura de l'orella de subjecció de l'amortidor al xassís respecte del punt N (en descompressió) 
l41 mm 228,07 
Altura del triangle inferior respecte del terra quan el xassís balanceja 
un angle δ 
l42 mm 375,79 
Altura del triangle superior respecte del terra quan el xassís balanceja 
un angle δ 
l43 mm 189,48 
Distància des del punt de pivotament del pneumàtic fins al punt de 
subjecció del triangle inferior amb la mangueta quan el xassís 
balanceja un angle δ 
l44 mm 163,43 
Distància des del punt de pivotament del pneumàtic fins al punt de 
subjecció del triangle superior amb la mangueta quan el xassís 
balanceja un angle δ 
R mm 296,51 Longitud de la recta que uneix el punt de pivotament del pneumàtic amb el punt de fixació del triangle inferior amb la mangueta 
R' mm 409,79 Longitud de la recta que uneix el punt de pivotament del pneumàtic amb el punt de fixació del triangle superior amb la mangueta 
α º 40,28 Angle entre l'eix transversal del vehicle i la recta de longitud R 
γ º 56,50 Angle entre l'eix transversal del vehicle i la recta de longitud R' 
l35 mm 76,20 Amplada de la roda dividida per dos 
Taula 4.2: Taula de paràmetres utilitzats pel càlcul de l’angle òptim 
de la suspensió davantera 
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Gràfic 4.5: Resultats suspensió de davant hipòtesi 2 
En el gràfic 4.5 s’ha inclòs també el resultat de ⎮Fse⎮+⎮Ftse⎮+⎮Ftie⎮. La suma en valor 
absolut de les forces representa un criteri per a determinar l’angle òptim per al sistema 
mangueta- roda i que serà aquell que minimitzi el resultat de ⎮Fse⎮+⎮Ftse⎮+⎮Ftie⎮. 
Cal notar que la força més important és la que fa l’amortidor. Es destaca també, que quan 
l’angle θ disminueix les forces de l’amortidor i del triangle inferior tendeixen a infinit. Això és 
degut a la impossibilitat de contrarestar la reacció (Nesquerra) del terra sobre el sistema roda-
mangueta. 
També caldria destacar que la força del triangle superior no es veu alterada pels diferents 
valors que pren θ. Això és perquè al calcular el sumatori de moments respecte del punt de 
subjecció del triangle inferior i l’amortidor a la mangueta, només el triangle superior pot 
contrarestar els moments introduïts per la força normal (Nesquerra) i la força de fricció lateral 
(Ffe). Una altra raó perquè Ftse sigui constant és que en aquesta hipòtesis sempre s’està 
considerant Nesquerra i Ffe constants, i per tant independents del valor de l’angle θ. 
Es pot dir doncs que l’angle que transmet menys forces a la mangueta i conseqüentment al 
xassís, i que per tant és l’angle òptim per a aquesta hipòtesis és aquell que compleix:  
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( )tietsese FFFF ++⇒=∂∂ min0θ = min ∑ │F│ 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
37 1519,56 1213,58 914,49 265,34 265,31 46,08 -10,15 -10,00 -1,76 
Taula 4.3: Descomposició de forces de la suspensió 
davantera per a θòptim de la hipòtesi 2 
I les forces quan θ és l’òptim per a totes les hipòtesis són2: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
48 1317,21 881,38 978,88 265,34 261,31 46,08 -348,53 -343,23 -60,52 
Taula 4.4: Descomposició de forces de la suspensió davantera per a θòptim 
5.2.2.2.2 Resultats suspensió darrera 
Anàlogament, es calcula l’angle òptim per a l’amortidor de darrera partint dels paràmetres 
següents: 
PARÀMETRE UNITATS VALOR EXPLICACIÓ 
λ º 0 Variació de l'angle que forma l'amortidor amb l'horitzontal quan el vehicle està sotmès a una força centrípeta 
θ º 64 Angle que forma l'amortidor amb l'horitzontal quan està en compressió màxima 
x mm 283,9 Distància de l'eix vertical del xassís al punt de fixació de l'amortidor al xassís en compressió 
y mm 557,43 Altura de l'orella de fixació de l'amortidor al xassís en compressió 
l21 mm 625,56 
Radi de la circumferència que descriu la orella de subjecció de 
l'amortidor amb el xassís fent-la rotar des del punt N 
l22 mm 423,62 Altura del centre de gravetat del vehicle mesurada des del terra 
l23 mm 540 
Distància, en l'eix z del vehicle, des del centre del mateix fins 
l'orella de subjecció de l'amortidor amb la mangueta. 
Lo mm 658,2 Longitud natural de la molla 
                                                
 
 
2L’angle òptim per al xassís i per a totes les hipòtesis s’extreu de l’ànàlisi de les gràfiques 4.12 i 4.13 
explicat més endavant. 
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PARÀMETRE UNITATS VALOR EXPLICACIÓ 
Lm mm 574,07 Longitud de la molla en compressió màxima 
a m/s2 1 Acceleració lateral que pateix el car expressat en g's (valor extret del Laboratori d'Automoció de l'Universitat de Navarra) 
g m/s2 9,81 Acceleració de la gravetat 
µ  1 Coeficient de fregament entre la roda i el terra 
l31 mm 179 Altura del triangle inferior respecte del terra 
l32 mm 150 Altura del triangle superior respecte del triangle inferior 
l33 mm 416,10 
Distància, en l'eix z del vehicle, des de l'orella de subjecció de l'amortidor 
al xassís al centre de la roda. 
l34 mm 160 
Distància, en l'eix z del vehicle, des del punt de fixació de 
l'amortidor a la mangueta al punt M (eix vertical de la roda) 
r mm 32,99 Alçada que baixa el xassís a causa de la força centrípeta 
Lt mm 350 Longitud del triangle 
β º 5,41 Angle màxim que formen els triangles amb el terra 
l36 mm 190 Amplada del xassís dividida per dos 
δ º 10 Angle que rota el xassís per l'acció de la força centrípeta 
Ψ º 63,01 
Angle que forma la línia que passa pel centre de l'orella de subjecció de 
l'amortidor amb el xassís i el punt N, i l'eix z del xassís 
(en compressió màxima) 
x' mm 190 Distància, en l'eix transversal del vehicle, del punt N al punt de fixació de l'amortidor al xassís (en descompressió) 
y' mm 598,26 Altura de l'orella de subjecció de l'amortidor al xassís respecte del punt N (en descompressió) 
l41 mm 221,43 
Altura del triangle inferior respecte del terra quan el xassís balanceja un 
angle δ 
l42 mm 369,15 
Altura del triangle superior respecte del terra quan el xassís balanceja un 
angle δ 
l43 mm 224,97 
Distància des del punt de pivotament del pneumàtic fins al punt de 
subjecció del triangle inferior amb la mangueta quan el xassís balanceja 
un angle δ 
l44 mm 198,92 
Distància des del punt de pivotament del pneumàtic fins al punt de 
subjecció del triangle superior amb la mangueta quan el xassís balanceja 
un angle δ 
R mm 315,66 Longitud de la recta que uneix el punt de pivotament del pneumàtic amb el punt de fixació del triangle inferior amb la mangueta 
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PARÀMETRE UNITATS VALOR EXPLICACIÓ 
R' mm 419,33 Longitud de la recta que uneix el punt de pivotament del pneumàtic amb el punt de fixació del triangle superior amb la mangueta 
α º 34,55 Angle entre l'eix transversal del vehicle i la recta de longitud R 
γ º 51,68 Angle entre l'eix transversal del vehicle i la recta de longitud R' 
l35 mm 100 Amplada de la roda dividida per dos 
Taula 4.5: Taula de paràmetres utilitzats pel càlcul de l’angle 
òptim de la suspensió del darrera 
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Gràfic 4.6: Resultats suspensió de darrera  hipòtesi 2 
Per a aquest sistema roda- mangueta l’angle òptim és: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
46 3071,64 2133,74 2209,55 -53,90 -53,66 -5,08 -15,67 -15,60 -1,48 
Taula 4.6: Descomposició de forces de la suspensió del darrera  
per a θòptim de la hipòtesi 2 
A l’angle òptim obtenim els següents resultats (expressats en N): 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
64 2564,70 1124,29 2305,14 -53,90 -53,66 -5,08 -1029,63 -1025,05 -97,06 
Taula 4.7: Descomposició de forces de la suspensió del darrera per a θòptim 
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5.2.2.3. Conclusions 
En aquesta situació de càrrega l’angle de la suspensió del davant i del darrera no 
coincideixen. θdavant: 37º i θdarrera: 46º 
El valor de Σ⏐F⏐= ⏐Fse⏐+ ⏐Ftse⏐+ ⏐Ftie⏐ per a θhipòtesi 2 és:  
 Davant: 1795,06 N   Darrera: 3141,21 N 
mentre que per a θòptim és:  
 Davant: 1931,08 N   Darrera: 3648,23 N 
S’observa que no hi ha variacions considerables entre les sol·licitacions quan θ= θhipòtesi 2 i 
quan θ = θòptim degut a que, en el rang de θ en el que es treballa, la funció Σ⏐F⏐ és força 
constant (horitzontal). 
5.2.3. Hipòtesi 3: Acceleració lateral i longitudinal 
És habitual en aquests monoplaces accelerar o frenar mentre es traça una corba. L’objectiu 
d’aquesta hipòtesi és conèixer les condicions de contorn del xassís en aquesta situació de 
càrrega. 
5.2.3.1. Bases de càlcul 
El moviment que descriu el monoplaça és un moviment circular no uniforme i per tant, 
l’acceleració tangencial no és zero. Es partirà de la hipòtesis anterior afegint una acceleració 
tangencial (perpendicular a l’acceleració normal). 
Tot i que es parteix de les premisses anteriors, es veurà que existeix una diferència en el 
repartiment de pesos segons sigui l’acceleració longitudinal considerada, ja que aquest serà 
la combinació de: 
Repartiment longitudinal: transferència de massa degut a l’acceleració o desacceleració. Es 
calcula segons les bases teòriques de la hipòtesi 1.  
Recordem que: 
  Acceleració  1·g (9,81 m/s2 )  Davant: 10,04% Darrera: 89,96% 
  Frenada 1·g (-9,81 m/s2 )  Davant: 51,38% Darrera: 48,62% 
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Per tal de fer l’estudi que s’està plantejant, es considerarà el cas més desfavorable i per tant, 
en l’anàlisi de l’eix del davant es considera el repartiment de masses del cas de 
desacceleració, i per a l’anàlisi de l’eix del darrera es considera el repartiment de masses del 
cas de l’acceleració. 
Repartiment transversal: transferència de massa del costat dret a l’esquerra degut a 
l’acceleració lateral (en una corba cap a la dreta de radi mínim i màxima acceleració lateral). 
Es tornarà a considerar una acceleració lateral de 1·g m/s2. 
5.2.3.2. Resultats obtinguts 
De la mateixa manera que en la hipòtesis anterior, les configuracions de les suspensions de 
davant i darrera són diferents i es calculen per separat. 
5.2.3.2.1 Resultats suspensió davant 
Per al sistema davanter s’utilitzen les dades de la taula 4.2. 
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Gràfic 4.7: Resultats suspensió de davant hipòtesi 3 
Igual que en la hipòtesis anterior, l’angle que minimitza els esforços sobre la mangueta és  
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θ=37º i el repartiment de forces expressades en N és el següent: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
37 2545,42 2032,86 1531,87 444,47 437,72 77,18 -17,00 -16,75 -2,95 
Taula 4.8: Descomposició de forces de la suspensió del  
davant per a θòptim de la hipòtesi 3 
I en la situació d’angle òptim: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
48 2206,45 1476,40 1639,71 444,47 437,72 77,18 -583,82 -574,95 -101,38 
Taula 4.9: Descomposició de forces de la suspensió del davant per a θòptim 
5.2.3.2.2 Resultats suspensió DARRERA 
Per al sistema posterior s’utilitzen les dades de la taula 4.5. 
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Gràfic 4.4: Resultats suspensió de darrera hipòtesi 3 
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El millor angle de l’amortidor del darrera per a aquesta situació és: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
46 3987,87 2770,21 2868,63 -69,97 -68,91 -12,15 -20,34 -20,03 -3,53 
Taula 4.10: Descomposició de forces de la suspensió 
del darrera per a θòptim de la hipòtesi 3 
I a l’angle òptim: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
64 3329,71 1459,65 2992,73 -69,97 -68,91 -12,15 -1336,76 -1316,45 -232,13 
Taula 4.11: Descomposició de forces de la suspensió del darrera per a θòptim 
5.2.3.3. Conclusions  
Igual que abans, en aquesta situació de càrrega l’angle de la suspensió del davant i del 
darrera no coincideixen. θdavant: 37º i θdarrera: 46º. 
El fet que els angles no canviïn d’una situació a l’altre és positiu perquè d’aquesta manera es 
pot implantar la mateixa geometria per a les diferents situacions de càrrega. 
El valor de Σ⏐F⏐per a θhipòtesi 3 és:  
 Davant: 3006,9 N   Darrera: 4078,18 N 
mentre que per a θòptim és:  
 Davant: 3234,74 N    Darrera: 4736,44 N 
S’observa que el comportament d’aquesta hipòtesis és molt semblant al de la hipòtesi 2. 
Amb tot es pot veure un augment de les forces degut a la transferència de càrrega entre 
eixos. Cal recordem que els gràfics són en desacceleració per l’eix del davant i en 
acceleració per a l’eix del darrera, i que per tant, en aquesta hipòtesi, respecte la hipòtesis 2, 
sempre hi ha augment de càrrega per ambdós eixos. 
5.2.4. Hipòtesi 4: Acceleració lateral i longitudinal amb impacte lateral 
5.2.4.1. Bases de càlcul 
Aquesta hipòtesi preveu una situació bastant més desfavorable. Les pistes dels circuits on es 
competeix sovint queden en mal estat i apareixen irregularitats en el terreny. La derrapada és 
la manera més eficaç de conduir aquests monoplaces i el xassís ha de suportar, junt amb les 
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acceleracions laterals i transversals, l’agreujant de l’efecte de les irregularitats o pedres. 
Aquesta situació és força complexa d’estudiar, i és per això que es planteja una simplificació 
que consisteix en considerar una acceleració lateral significativament superior a l’habitual, ja 
que l’experiència ens diu que aquesta simplificació s’utilitza sovint per simular situacions 
similars al món industrial. 
Així doncs, es considera una acceleració centrífuga de 2·g i donat que la màxima força 
lateral que pot suportar el vehicle és 1·g, el vehicle lliscarà. Així doncs, la força d’impacte es 
considera que és la força d’inèrcia lateral del vehicle. 
5.2.4.2. Resultats obtinguts 
5.2.4.2.1 Resultats suspensió davant 
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Gràfic 4.8: Resultats suspensió de davant hipòtesi 4 
En aquest cas l’angle θ que minimitza els esforços és: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
9 6557,49 6476,76 1025,82 3428,71 3376,62 595,39 -341,52 -336,33 -59,30 
Taula 4.12: Descomposició de forces de la suspensió 
del davant per a θòptim de la hipòtesi 4 
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I el repartiment de forces amb la geometria de l’angle òptim és: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
48 2613,40 1748,71 1942,14 3428,71 3376,62 595,39 -5157,54 -5079,19 -895,60 
Taula 4.13: Descomposició de forces de la suspensió del davant  per a θòptim 
5.2.4.2.2 Resultats suspensió darrera 
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Gràfic 4.9: Resultats suspensió de darrera hipòtesi 4 
Els esforços en el seu angle òptim són: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
13 10827,02 10549,53 2435,55 4838,48 4764,97 840,19 -334,55 -329,47 -58,09 
Taula 4.14: Descomposició de forces de la suspensió  
del darrera per a θòptim de la hipòtesi 4 
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I en l’angle òptim per a totes les situacions: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
64 3652,51 1601,15 3282,85 4838,48 4764,97 840,19 -9322,95 -9181,32 -1618,91 
Taula 4.15: Descomposició de forces de la suspensió del darrera per a θòptim 
5.2.4.3. Conclusions dels resultats de la hipòtesi 4 
L’angle òptim de la suspensió de davant és de 9º i el de darrera de 13º.  En aquesta hipòtesi 
es pot veure clarament que a mesura que la força lateral és més gran, l’angle de l’amortidor 
ha de disminuir per tal de situar-se en una posició més horitzontal i ajudar així més 
eficaçment als triangles en la seva tasca de contrarestar la força lateral. 
El valor de Σ⏐F⏐per a θhipòtesi 4 és:  
 Davant: 10327,72 N    Darrera: 16000,05 N 
mentre que per a θòptim és:  
 Davant: 11199,66 N    Darrera: 17813,94 N 
En la línia del s’acaba de comentar, és important observar que a mesura que la força lateral 
que experimenta el vehicle augmenta, també ho fa el Σ⏐F⏐ que patiria cada mangueta.  
5.3. Hipòtesi 5: Acceleració longitudinal amb impacte vertical 
5.3.1. Bases de càlcul 
Tal com es podrà veure en els gràfics 4.10 i 4.11 dels esforços que pateix la mangueta, 
aquesta és una hipòtesis força dura per a la mangueta i per tant, per al xassís. La realitat 
física d’aquesta situació és la col·lisió de les rodes amb alguna pedra que pugui haver en la 
trajectòria longitudinal del vehicle. S’ha suposat que la pedra tindria una alçada màxima de la 
meitat del radi de la roda perquè per a alçades més grans, el vehicle no podria superar-la. 
Com en el cas anterior, per a estudiar aquesta situació, s’ha considerat un factor de 
seguretat que en aquest cas és de 3. És per això, que els càlculs s’han fet amb una força 
vertical de 3·Ne aplicada al punt de contacte entre la roda i el terra. 
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5.3.1.1. Resultats obtinguts 
5.3.1.1.1 Resultats suspensió davant 
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Gràfic 4.10: Resultats suspensió de davant hipòtesi 5 
En aquest cas l’angle θ que minimitza els esforços és: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
90 2749,14 0,00 2749,14 -5493,12 -4145,71 -3603,81 5493,12 4145,71 3603,81 
Taula 4.16: Descomposició de forces de la suspensió 
del davant  per a θòptim de la hipòtesi 5 
I el repartiment de forces amb la geometria de l’angle òptim és: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
48 2075,12 1388,53 1542,11 -5493,12 -4145,71 -3603,81 7332,93 5534,23 4810,84 
Taula 4.17: Descomposició de forces de la suspensió del davant per a θòptim 
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5.3.1.1.2 Resultats suspensió darrera 
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Gràfic 4.11: Resultats suspensió de darrera hipòtesi 5 
Els esforços en el seu angle òptim són: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
90 4808,32 0,00 4808,32 -9272,89 -8334,42 -4064,97 9272,89 8334,42 4064,97
Taula 4.18: Descomposició de forces de la suspensió 
del darrera per a θòptim de la hipòtesi 5 
I en l’angle òptim per a totes les situacions: 
θ (º) Fse Fse (z) Fse (y) Ftse Ftse (z) Ftse (y) Ftie Ftie (z) Ftie (y) 
64 4321,69 1894,50 3884,31 -9272,89 -8334,42 -4064,97 11380,72 10228,92 4988,98
Taula 4.19: Descomposició de forces de la suspensió del darrera per a θòptim 
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5.3.1.2. Conclusions dels resultats de la hipòtesi 5 
En aquesta situació l’angle òptim és 90º tant per l’eix del davant com per l’eix del darrera. 
Això és degut a que al no haver cap força lateral, l’amortidor només ha de contrarestar les 
forces verticals.  
En aquest sentit, les forces horitzontals que han de fer els triangles neixen del fet que el 
triangle superior ha de contrarestar el moment introduït per Ne (component horitzontal), i 
donat que el triangle està inclinat un angle β, introdueix també una component horitzontal. 
El valor de Σ⏐F⏐per a θhipòtesi 5 és:  
 Davant: 10034,44 N   Darrera: 16221,1 N 
mentre que per a θòptim és:  
 Davant: 11200,24 N    Darrera: 17842,3 N 
S’observa que els Σ⏐F⏐ són molt semblants als de la hipòtesi anterior i això és perquè són 
aquestes dues hipòtesis les que determinen l’angle que minimitza els esforços a la 
mangueta. 
5.4. Conclusions hipòtesis càrregues estàtiques naturals 
Un paràmetre de disseny important és l’angle θ. Per això s’ha realitzat un escombrat de tots 
els valors de θ per a cadascuna de les hipòtesis, calculant en cada configuració possible les 
forces Fse, Ftse i Ffti. A continuació, s’ha fet un gràfic amb les funcions Σ⏐F⏐ de cada hipòtesi i 
s’ha buscat aquell angle que tot minimitzant els esforços que rep la mangueta, compleixi amb 
les 5 hipòtesis plantejades. Aquest angle és aquell que, en els gràfics 4.12 i 4.13, on estan 
representades les funcions Σ⏐F⏐de cada hipòtesi, la funció Σ⏐F⏐ de la hipòtesi d’acceleració 
lateral, longitudinal i cop lateral es creua amb la funció Σ⏐F⏐ de la hipòtesi d’acceleració 
longitudinal amb cop vertical (casos on les forces que rep la mangueta són més grans). 
En la següent taula es recullen els valors de (⎮Fse⎮+⎮Ftse⎮+⎮Ftie⎮) pels angles òptims de 
cada cas. Aquests són els valors representats en negreta.  
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Eix de davant: 
θ (º) Hipòtesi 2 Hipòtesi 3 Hipòtesi 4 Hipòtesi 5 
9 5649,29 9463,12 10327,72 13538,33 
37 1795,05 3006,90 10929,79 11651,07 
90 2661,34 4458,01 12648,54 10034,44 
Taula 4.20: Resum d’angles òptims per a cada hipòtesi per a la suspensió del davant 
Eix del darrera: 
θ (º) Hipòtesi 2 Hipòtesi 3 Hipòtesi 4 Hipòtesi 5 
13 12938,16 16797,42 16000,05 25724,68 
46 3141,21 4078,19 17091,86 19468,91 
90 4624,44 6003,85 19204,21 16221,1 
Taula 4.21: Resum d’angles òptims per a cada hipòtesi per a la suspensió del darrera 
D’aquestes taules resums es pot observar que per a les hipòtesis 2 i 3 els esforços 
augmenten considerablement si l’angle θ disminueix, mentre que si creix, les forces 
augmenten, però més lentament. Pel que fa a la hipòtesi 4, es nota que, dins del rang 
d’angles θ de treball, és la menys sensible a les variacions de θ. No es pot dir el mateix de la 
hipòtesi 5 on la variació d’esforços pot arribar a ser del 58,59% a l’eix del darrera.  
Cal veure doncs ara quin és l’angle que minimitza i reparteix equitativament els esforços en 
totes les situacions de càrrega plantejades. 
Tal com s’ha comentat anteriorment, l’angle òptim serà aquell que, tot minimitzant els 
esforços, sigui capaç d’aguantar totes les situacions. Per fer-ho ens ajudem dels gràfics de 
les funcions Σ⏐F⏐ de cada hipòtesi i eix (gràfics 4.12 i 4.13). 
El Gràfic 4.11 correspon a l’estudi de l’angle de la suspensió davantera. En ella es pot veure 
que l’angle que compleix amb les 5 hipòtesis i fa mínimes les forces a la mangueta és 48º. 
Per a altres angles de suspensió, els esforços arriben a disminuir per a algunes hipòtesis, 
però en d’altres augmenta, fent que el valor de la força màxima a suportar per la mangueta 
augmenti en alguna de les 5 hipòtesis. 
El mateix passa amb l’angle òptim per a la suspensió del darrera. En aquest cas però, l’angle  
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òptim és 64º (gràfic 4.13). 
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Gràfic 4.12: Comparativa Σ⏐F⏐ davant 
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Gràfic 4.13: Comparativa Σ⏐F⏐ darrera 
En la Fig. 4.5 i 4.6 es pot veure la geometria del xassís resultant. Cal destacar que s’ha 
intentat situar els punts d’ancoratge del sistema de suspensió en zones el més allunyades 
possible de parts soldades. Cal dir també que, donada una certa longitud del sistema de 
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suspensió, i donat un punt d’ancoratge del mateix a la mangueta, s’ha hagut d’ajustar la 
geometria (altura i amplada) del xassís per tal de que, complint amb l’angle òptim calculat 
anteriorment, la suspensió pogués ser soldada a l’estructura. 
 
 
Fig. 4.5: Vista isomètrica del xassís 
 
Fig. 4.6: Vista isomètrica del vehicle 
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6. Validació del disseny 
6.1. La modelització del xassís 
En aquest apartat s’explica com es modelitzen amb un programa d’elements finits el xassís i 
els subsistemes del vehicle que causen major interferència. Els subsistemes que es 
modelitzen són el pilot, la direcció, transmissió, motor, bateria i el dipòsit de combustible. 
Amb la simulació s’obtenen els esforços que ha de suportar l’estructura tubular sota les 
hipòtesis de càrregues plantejades en l’apartat anterior. D’aquesta manera, es detecten els 
punts febles de l’estructura i es modifica la geometria per tal de millorar-ne la seguretat del 
pilot i la resposta a les càrregues aplicades. 
La simulació és complexa i requereix d’un mètode sistemàtic per agilitzar-ne l’execució. El 
codi es crea amb una fulla d’Excel on s’introdueixen tots els paràmetres necessaris per 
definir la geometria del xassís i les condicions de contorn de la simulació. Així doncs, per una 
geometria determinada i unes condicions de contorn específiques obtenim la solució de 
manera ràpida. 
En aquest apartat s’explica com s’ha modelitzat l’estructura i els seus subsistemes en el 
programa de simulació. El codi de la simulació s’estructura de la següent manera, 
6.1.1. Declaració de tipus d’elements, propietats de materials i geomètriques. 
6.1.1.1. Tipus d’elements 
Es declaren els elements que s’utilitzen per a modelitzar la geometria, 
S’utilitzen dos elements diferents: ‘Pipe 16’ i ‘Mass 21’. Per simplificar, es caracteritza tot el 
vehicle amb aquests dos elements. 
6.1.1.1.1 Pipe 16 
Aquest és l’element utilitzat per caracteritzar els tubs d’acer. És un element uniaxial que 
permet tracció, compressió, torsió, flexió i vinclament. L’element té 6 graus de llibertat als dos 
nodes: 
 Translació: UX, UY, UZ 
 Rotació: ROTX, ROTY, ROTZ 
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6.1.1.1.2 Mass21 
Aquest element és un punt on es concentra massa. S’utilitza per caracteritzar les masses del 
pilot, motor, direcció, dipòsit de combustible i bateria. És un element que té fins a 6 graus de 
llibertat. 
 Translació: UX, UY, UZ 
 Rotació: ROTX, ROTY, ROTZ 
6.1.1.2. Propietats de materials 
Es declaren les propietats dels materials pels diferents tubs que caracteritzen l’estructura 
tubular. En total es declaren 3 materials diferents.  
Material 1: El material que s’utilitza per l’estructura tubular el defineix la normativa de la FCA. 
Així doncs, s’utilitza acer al carboni estirat en fred amb una concentració de carboni de 
0,22% i sense soldadura. 
 Mòdul de Young: 210.000 MPa = 210.000 N/mm2  
 Densitat: 7.850 kg/m3  
 Nuxy: 0,33  
Material 2: S’assigna un mòdul de Young 10 vegades inferior al de l’acer. Les barres amb 
aquest material són les que uneixen, 
• El punt massa que representa el pilot amb els ancoratges del bucket. D’aquesta 
manera es transmeten les inèrcies del pilot al xassís sense rigiditzar-ne l’estructura. 
• El punt massa que representa el dipòsit de combustible amb els ancoratges d’aquest 
amb l’estructura tubular del xassís. 
• El punt massa que representa la bateria amb els ancoratges d’aquesta amb 
l’estructura tubular del xassís. 
 Mòdul de Young: 21.000 MPa = 21.000 N/mm2  
 Densitat: 7,850 Tn/m3 = 7,85 E-9 Tn/mm3  
 Nuxy: 0,33 
MP,NUXY,2,33e-2 
Disseny d’un Car-cross  Pág. 49 
 
Material 3: El motor, la direcció i la transmissió no admeten deformació i són elements que 
rigiditzen l’estructura tubular del xassís. S’uneix el cdg del subsistema als ancoratges del 
xassís amb barres rígides del material 3. S’assigna un mòdul de Young 10 vegades superior 
al de l’acer per aquests subsistemes. 
 Mòdul de Young: 2.100.000 MPa = 2.100.000 N/mm2  
 Densitat: 7.850 kg/m3  
 Nuxy: 0,33  
6.1.2. Propietats geomètriques 
Per l’element Pipe16 es declaren tres tipus diferents de tubs corresponents a 3 geometries 
diferents. 
Tubs dels dos arcs: ∅ext=40 i espessor de 3mm  
Tubs de la resta de l’estructura: ∅ext=30 i espessor de 2mm  
Tubs que representen subsistemes (motor, direcció, transmissió, dipòsit de combustible i 
bateria) : ∅ext=10 i espessor de 2mm 
Per a l’element Mass21 es declaren 4 tipus de masses corresponents a, 
  Motor : 88,08 kg  Direcció : 15,00 kg 
  Pilot : 75,00 kg              Bateria: 7,00 kg 
  Dipòsit : 15,00 kg             Transmissió: 25,00 kg 
6.1.3. Mallat i nodes de la geometria tubular del xassís 
Es malla l’estructura anteriorment definida amb línies. En aquest procediment el programa de 
simulació transforma la geometria de línies amb tants elements com s’indiqui. 
Entre dos elements es crea un node que ens és d’utilitat per conèixer la solució (normals, 
moments i tallants) en aquella posició. El mallat utilitzat és homogeni i de 50mm. 
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6.2. Simulació xassís 
6.2.1. Introducció 
Es recorda que es coneixen els valors dels esforços del sistema mangueta de les 5 primeres 
hipòtesis de càrrega que ja s’han calculat. Així doncs, es coneixen les condicions exteriors 
(reaccions) del xassís que corresponen a les forces dels triangles i de les suspensions. Els 
esforços s’han trobat gràcies a l’anàlisi estàtic considerant unes acceleracions determinades.  
L’estat tensional del xassís s’obté per simulació. Es poden imposar les acceleracions o bé 
imposar les forces calculades com a condicions de contorn. Per simular l’estat tensional cal 
imposar unes restriccions en els nusos que convinguin segons la hipòtesi. Ara bé, hi ha un 
problema quan es pretén realitzar la simulació de l’estat tensional perquè les restriccions 
imposades contraresten les forces aplicades i per tant els resultats de la simulació no són 
representatius. Així doncs, s’ha optat per realitzar els anàlisis imposant les acceleracions. 
A cada simulació, es quantifiquen els següents paràmetres i s’adjunten els resultats l’Annex 
B ‘ Resultats gràfics de la simulació’. 
• Desplaçaments: UX,UY,UZ segons els eixos globals. 
• Desplaçaments ponderats: USUM que és una mitjana ponderada dels valors dels 
desplaçaments. 
• Tensió de Von Misses (SEQV): És el criteri que s’utilitza per comparar el límit a 
fluència del material (fy) amb els esforços ocasionats en aquesta hipòtesis. 
Es realitzen les següents simulacions, 
? Hipòtesi 1: Acceleració/frenada longitudinal 
? Hipòtesi 2: Acceleració lateral 
? Hipòtesi 3: Acceleració/frenada longitudinal i lateral 
? Hipòtesi 4: Acceleració/frenada longitudinal, lateral i impacte lateral 
? Hipòtesi 5: Frenada longitudinal, lateral i impacte vertical 
? Hipòtesi 6: Resistència a la torsió 
? Hipòtesi 7: Dues vegades P lateralment 
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? Hipòtesi 8: Sis vegades P longitudinalment sentit positiu 
? Hipòtesi 9: Sis vegades P longitudinalment sentit negatiu 
? Hipòtesi 10: Vuit vegades P verticalment 
6.2.2. Hipòtesi 1: Acceleració i frenada longitudinal 
6.2.2.1. Acceleració longitudinal  
Es tracta de simular una arrancada aplicant la màxima potència que desenvolupa el motor 
del monoplaça. En aquesta hipòtesi, el xassís es troba sotmès a unes tensions tals que la 
l’estructura en l’eix longitudinal es comprimeix. 
L’acceleració considerada és 9,81 m/s2 (1g) en sentit positiu i en direcció longitudinal. 
Evidentment, també es considera l’acceleració de la gravetat. 
La restricció en els 6 graus de llibertat s’aplica en els nodes 107 i 108 que representen els 
ancoratges de l’eix motriu. 
Alguna de les barres del xassís treballen a compressió. Les barres longitudinals de la 
bancada treballen a vinclament. 
Els resultats són, 
USUM: 3,20 mm. El xassís es desplaça cap amunt per la part davantera. 
SEQV: 50,30 N/mm2. La zona més sol·licitada correspon a la zona pròxima a les restriccions. 
Tenint en compte el valor de fluència del material de fy = 355,00 N/mm2 el factor 
d’aprofitament de la zona més sol·licitada és del 14,20%. Sota aquestes condicions de 
càrrega el xassís està sobredimensionat en excés. Ara bé, aquesta hipòtesi de càrrega no és 
la més desfavorable. 
6.2.2.2. Frenada longitudinal 
Es tracta de simular una frenada aplicant una desacceleració d’1g. El xassís es troba sotmès 
a unes tensions tals que l’estructura es comprimeix.  
L’acceleració considerada és 9,81 m/s2 (1g) en sentit negatiu i en direcció longitudinal. 
Evidentment, també es considera l’acceleració de la gravetat. 
La restricció en els 6 graus de llibertat s’aplica en els nusos corresponents als punts 
d’ancoratge dels triangles inferiors davanters tot i que la frenada es transmet al xassís pels 
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triangles inferiors i superiors. En la simulació, es considera el cas més desfavorable i per 
tant, es restringeixen els ancoratges dels triangles inferiors davanters. 
En les figures dels desplaçaments UX,UY,UZ que s’adjunten en els Annexes B.1.2 es veu 
clarament com alguna de les barres del xassís treballen a compressió. Les barres 
longitudinals de la bancada presenten un cert vinclament. 
El desplaçament ponderat màxim és de 2,60 mm. És un valor correcte per un xassís 
d’aquestes característiques. 
La tensió SEQV és de l’ordre de 39,20 N/mm2 per la zona del xassís més sol·licitada. Tenint 
en compte el valor de fluència de l’acer S355 utilitzat, 
fy = 355,00 N/mm2 
SEQV=39,20N/mm2 
Disposem d’un factor d’aprofitament de la barra de l’ordre del 11,00%. Comparativament al 
cas anterior, podem afirmar que el xassís es comporta millor en frenada. El cdg del vehicle 
es troba desplaçat cap a la part posterior i una frenada desplaça el cdg cap al centre. 
D’aquesta manera el repartiment de pesos és millor i les deformacions i tensions són 
menors. 
6.2.3. Hipòtesi 2: Acceleració Lateral 
Amb aquesta hipòtesi es coneixen els esforços de l’estructura quan el vehicle traça una 
corba a velocitat constant. Es considera una acceleració lateral d’1g i l’acceleració de la 
gravetat.  
El desplaçament ponderat màxim és de 0,80 mm. És un valor més que acceptable per un 
xassís d’aquestes característiques. En les figures de l’apartat B.2 de l’Annex B de la 
simulació s’aprecia que els desplaçaments no arriben a 1mm. El xassís ofereix una molt 
bona resposta a les sol·licitacions a les que es veu sotmès en aquesta hipòtesi. 
La tensió SEQV és de 93,10 N/mm2 per la zona del xassís més sol·licitada. Tenint en compte 
el valor de fluència de l’acer, disposem d’un factor d’aprofitament de la barra més sol·licitada 
de l’ordre del 26,20%. 
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6.2.4. Hipòtesi 3: Acceleració/frenada longitudinal i lateral 
6.2.4.1. Acceleració longitudinal i lateral 
Aquesta hipòtesis simula els esforços que apareixen quan es traça una corba i s’accelera a 
la vegada. És un moviment que el reproduïm com la composició d’un moviment circular 
uniforme i un moviment rectilini uniformement accelerat.  
Les restriccions aplicades són una combinació de les restriccions que s’apliquen quan es 
simula l’acceleració longitudinal i quan es simula una corba a velocitat constant. Les 
restriccions afecten molt significativament als resultats i per tant cal conèixer quines s’han 
aplicat en la simulació. En els annexes de la simulació s’adjunta la figura corresponent a les 
restriccions. 
Així doncs, es considera una acceleració lateral d’1g, una acceleració longitudinal d’1g i 
l’acceleració de la gravetat. 
En la Figura B.3.2 de l’Annex B dels desplaçaments es veu clarament com alguna de les 
barres del xassís treballen a compressió i altres treballen a tracció. El vector d’acceleració és 
asimètric i per tant la deformada i les tensions de Von Misses també.  
El desplaçament ponderat màxim és de 3,00 mm a la zona davantera. És un valor correcte 
per un xassís d’aquestes característiques. Vegeu com la deformació lleugerament superior 
és superior a la deformació dels casos anteriors. 
La tensió màxima SEQV és de l’ordre de 59,02 N/mm2 al nus corresponent a una restricció. 
Aquest nus ha de contrarestar les inèrcies del motor i els esforços de la transmissió. 
fy = 355,00 N/mm2 
SEQV=59,02 N/mm2 
Disposem d’un factor d’aprofitament de la barra de l’ordre del 16,60%. 
6.2.4.2. Frenada longitudinal i lateral 
Anàlogament al cas anterior, es simula un frenada mentre es traça una corba. La simulació 
és una composició d’un moviment rectilini accelerat i un moviment circular. Es bloquegen els 
nusos 36, 40 i 41 corresponents als ancoratges dels triangles inferiors la part davantera del 
xassís.  
La deformació ponderada màxima de 5,00mm és a la part posterior. En aquest cas la 
deformació és major a la del cas anterior tot i la tensió de Von Misses és de 77,95 en el node 
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més sol·licitat. Això suposa un factor d’aprofitament de 21,90%. Així doncs, els esforços i 
deformacions a la que es veu sotmès el xassís són majors en frenada. 
6.2.5. Hipòtesi 4: Acceleració/frenada longitudinal, lateral i impacte lateral 
6.2.5.1. Acceleració longitudinal, lateral i impacte lateral 
En aquest cas, es consideren dues vegades més d’acceleració lateral que en la hipòtesis 
anterior per simular un cop lateral transmès al xassís pels triangles del sistema de suspensió. 
Llavors, l’acceleració lateral considerada és de 2g’s. També es considera una acceleració 
longitudinal d’1g i l’acceleració de la gravetat.  
Es restringeixen els mateixos nusos que en la hipòtesis 3.1 d’acceleració longitudinal i corba. 
En la Figura B.4.5 dels Annexes B es veu clarament com alguna de les barres del xassís 
treballen a compressió i altres treballen a tracció. El vector d’acceleració és asimètric i per 
tant, la deformada i les tensions de Von Misses també.  
La deformació ponderada màxima és de 5,50mm. i és lleugerament superior a la deformació 
del primer cas de la hipòtesis anterior. 
La tensió SEQV és de l’ordre de 72,30 N/mm2 per les barres del xassís més sol·licitades. 
Tenint en compte el valor de fluència de l’acer S355 utilitzat, 
fy = 355,00 N/mm2 
SEQV=72,30 N/mm2 
Disposem d’un factor d’aprofitament de la barra de l’ordre del 22,30%. El factor 
d’aprofitament de la barra augmenta lleugerament ja que és una hipòtesis més exigent que 
les anteriors. De totes maneres, el xassís està sobredimensionat per les sol·licitacions 
d’aquesta hipòtesis. 
6.2.5.2. Frenada longitudinal, lateral i impacte lateral 
Aquesta hipòtesi és igual que l’anterior, a diferència de que es simula la frenada longitudinal 
d’1g.  
Les restriccions són les mateixes que les del segon cas de la hipòtesi anterior, on es simula 
la frenada longitudinal i lateral sense impacte lateral. 
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El valor màxim de desplaçament és de 9mm a la part posterior i la tensió màxima de Von 
Misses és de 133,32 N/mm2 a l’ancoratge del triangle inferior. El percentatge d’aprofitament 
del node més sol·licitat és del 37,50%. 
La frenada ocasiona més deformada i el repartiment de les tensions és pitjor a l’acceleració. 
És degut a la posició retardada del centre masses. 
6.2.6. Hipòtesi 5: Acceleració/frenada longitudinal i impacte vertical 
6.2.6.1. Acceleració longitudinal i impacte vertical 
Es realitza aquesta hipòtesi per esbrinar si el xassís està dimensionat per suportar un 
impacte vertical que simula el pas d’una de les rodes per sobre d’un obstacle en acceleració. 
Quantificar el valor de l’esforç no és senzill i més si es pretén analitzar-ho en estàtic. Tal i 
com es fa sovint en la indústria per dissenyar peces sol·licitades a esforços d’impacte, es 
simula en un anàlisi estàtic amb una acceleració vertical de 3g’s  
El cop vertical s’aplica a la roda posterior dreta. Es considera el cas pitjor que correspon en 
aplicar l’impacte al darrera quan s’accelera. La suma de l’impacte i de la transferència de les 
inèrcies de les masses al darrera fan d’una hipòtesi bastant exigent. 
El valor ponderat de desplaçaments USUM és de l’ordre dels 10,00mm a la part davantera. 
El valor màxim de la tensió de Von Misses és de 222,50 N/mm2 el qual suposa un 
aprofitament de 62,70%. 
6.2.6.2. Frenada longitudinal i impacte vertical 
Anàlogament al cas anterior, s’aplica l’impacte vertical de 3g’s a la zona davantera per 
considerar el cas pitjor. La transferència de masses cap al davant degut a la frenada i 
l’impacte vertical aplicat al davant fan que aquesta sigui una de les hipòtesis més exigents. 
El valor ponderat de desplaçament màxim USUM és de 35,60 mm i el valor màxim en el 
node més sol·licitat és de 241,10 N/mm2 que correspon segons el valor de fluència de l’acer 
considerat de 355,00 N/mm2 a un aprofitament de la barra del 67,80%.  
6.2.7. Hipòtesi 6: Resistència a la torsió 
Consisteix en aplicar un moment de torsió a l’estructura per tal de conèixer la rigidesa a la 
torsió. El procediment que es segueix per a la simulació és el següent: 
1.- S’encasten els ancoratges posteriors dels triangles inferiors del darrera de tal manera que 
impedim els 6 graus de llibertat de cada un d’ells.  
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2.- S’uneixen els quatre ancoratges dels triangles davanters mitjançant un quadrilàter format 
per barres de rigidesa molt superior a les barres del xassís. 
3.- S’aplica un moment de 10 kg·m al centre de la creu que s’acaba de modelitzar.  
4.- Es mesura la deformació angular del centre de la creu. El programa calcula,      0,004012 
rad = 0,2298 º 
5.- La rigidesa torsional és 10/0,2298 º = 43,50 Kg·m/ º  
A les figures que s’adjunten a l’apartat B.6 dels Annexes B es representen els nusos 
bloquejats i a la part frontal del xassís es distingeix la creu de barres rígides utilitzada per 
aplicar el moment que sotmet el xassís a torsió. Es coneixen els valors de rigidesa de xassís 
similars i els resultats són de l’ordre de 50 kg m / º. 
6.2.8. Hipòtesi 7: Dues vegades P lateralment 
Per tal de calcular les hipòtesis que marca la FCA,  
S’aplica una càrrega lineal repartida igual a 2·P on P és: 
  P = Pes mínim del vehicle en condicions de carrera + 75 kg; així doncs, per el 
següent cas tindrem: P= 2·363 = 726 (kg)  
Es mesuren les barres que s’emportaran l’esforç repartit, per tal de poder calcular la força 
repartida: 
Aquesta força s’aplica sobre les barres laterals que tanquen l’habitacle. 
 barramm493.4
mm 1295 de 25)-23 (nodes barra 1
mm 442 de 23)-19 (nodes barra 1
mm 1448 de 101)-17 (nodes barra 1
mm 1308 de 27)-21 (nodes barra 1
⎪⎪⎭
⎪⎪⎬
⎫
 
Amb la longitud de barra i la Força Lateral total a aplicar, s’obté el valor de la força repartida 
a aplicar: 
( )
( ) ( )mmNmm kg
Nkg
58,1
493.4
1
8,9·726
F repartida lateral =
⎟⎠
⎞⎜⎝
⎛
=  
En la Figura B.7.3 de l’Annex B dels desplaçaments es veu clarament la deformació que 
pateixen les barres laterals. La deformació ponderada màxima és de l’ordre de 18 mm. És un 
valor bastant elevat, però en aquesta hipòtesi es pretén veure si el xassís és suficientment 
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resistent en una càrrega lateral. Una deformació d’aquesta magnitud no preocupa, i més si 
es té en compte que aquesta càrrega lateral es dóna en situacions puntuals. 
La tensió SEQV és molt elevada en els 4 punts on s’han aplicat les restriccions. El valor 
màxim és de 374,20 N/mm2 corresponent a la zona plàstica de treball de l’acer utilitzat. S’ha 
de considerar que la situació simulada és de les més desfavorables. Es podria haver 
considerat també com a restriccions els punts d’ancoratge dels triangles superiors i 
d’aquesta manera s’haurien obtingut resultats més favorables. De totes maneres, es pren la 
decisió de rigiditzar els nusos corresponents als punts d’ancoratge dels triangles inferiors. 
6.2.9. Hipòtesi 8: Sis vegades P longitudinalment en sentit positiu 
Seguint els mateixos passos especificats en la hipòtesi anterior tenim: 
P= 6·363 = 2.178 (kg) 
2 barres(nusos 29-31 i 28-30) 2x430mm = 860mm  
( )
( ) ( )mmNmm kg
Nkg
8,24
860
1
8,9·2178
F repartida allongitudin =
⎟⎠
⎞⎜⎝
⎛
=  
Per tant, s’aplica a les barres una càrrega en direcció longitudinal i es bloquegen els nusos 
que es representen a la Figura B.8.1 de l’Annex B. 
El desplaçament màxim és de 8,70mm verticalment. Les barres de la bancada i el xassís en 
general treballen a compressió, tot i que no deformen a vinclament (vegeu Figura B.8.4 de 
l’annex B). La zona on hi ha més deformació és a la part  posterior. Ara bé, la deformació 
obtinguda coneixent la magnitud dels esforços aplicats és acceptable.  
La tensió SEQV màxima és de 62,41 N/mm2 per la zona del xassís més sol·licitada que 
coincideix amb la zona pròxima al nus bloquejat. Tenint en compte el valor de fluència de 
l’acer S355 utilitzat, 
fy = 355,00 N/mm2 
SEQV=62,41 N/mm2 
Es disposa d’un factor d’aprofitament de la barra de l’ordre del 17,57%. Sota aquestes 
condicions de càrrega el xassís està sobredimensionat. 
Pág. 58  Memòria 
 
6.2.10. Hipòtesi 9: Sis vegades P longitudinalment en sentit negatiu 
Anàlogament: 
P= 6·363 = 2.178 (kg) 
4 barres  40-110 : 273mm 
   41-111 : 273mm 
   111-110 : 380mm 
   41-40: 600mm 
   longitud total de les barres: 1.526mm 
( )
( ) ( )mmNmm kg
Nkg
9,13
1526
1
8,9·2178
F repartida allongitudin =
⎟⎠
⎞⎜⎝
⎛
=  
Per tant, apliquem als elements una càrrega en direcció longitudinal. 
El desplaçament USUM és de 2,20mm i la tensió de Von Misses és de l’ordre de 
25,10N/mm2 a la zona més sol·licitades. Així doncs, les zones més sol·licitades treballen al 
7,10% de les seves possibilitats. 
6.2.11. Hipòtesi 10: Vuit vegades P verticalment 
La última de les hipòtesis que s’estudia consisteix en aplicar una càrrega repartida a la part 
superior de l’habitacle. Aquesta hipòtesis serveix per comprovar que l’estructura no col·lapsi 
en cas de bolcada. És important assegurar l’habitacle del pilot per la seva seguretat. 
Anàlogament: 
P= 8·363 = 2.904(kg) 
2 barres (nusos 19-23 i 18-22) 2x442mm = 884mm 
( )
( ) ( )mmNmm kg
Nkg
22,32
884
1
8,9·2904
F repartida vertical =
⎟⎠
⎞⎜⎝
⎛
=  
Disseny d’un Car-cross  Pág. 59 
 
La deformació màxima és 7,73 mm tal i com es veu a la Figura B.10.2 de l’Annex B dels 
desplaçaments USUM. Les barres superiors de l’habitacle i de l’arc central presenten força 
deformació. 
La tensió SEQV màxima és de 538,00 N/mm2. Tenint en compte el valor de fluència de l’acer 
S355 utilitzat és de fy = 355 N/mm2 es pot concloure que la zona més sol·licitada treballa en 
zona plàstica. Evidentment, cal evitar aquesta situació i es proposa rigiditzar les unions que 
sobrepassen del valor de fluència. 
6.2.12. Conclusions de les simulacions 
A continuació, es presenta una taula dels valors més representatius de cada una de les 
hipòtesis de càrrega simulades. 
Hipòtesi USUM (mm) SEQV(N/mm2) Aprofitament(%) 
1.1 Acceleració longitudinal 3,20 50,30 14,20 
1.2 Frenada longitudinal 2,60 39,20 11,00 
2 Acceleració lateral 0,80 93,10 27,40 
3.1 Acceleració longitudinal i lateral 3,00 59,00 16,60 
3.2 Frenada longitudinal i lateral 5,0 77,90 21,90 
4.1 
Acceleració long., lateral i impacte 
lateral 
5,50 72,30 20,30 
4.2 Frenada long., lateral i impacte lateral 9,00 133,30 37,50 
5.1 
Acceleració long., lateral i  impacte 
vertical 
10,00 222,50 62,70 
5.2 Frenada long., lateral i  impacte vertical 35,60 241,00 67,80 
7 2 vegades P lateralment 18,00 374,20 100,00 
8 6 vegades P long. en eix x positiu 8,70 62,40 17,60 
9 6 vegades P long. eix x negatiu 2,20 25,10 7,10 
10 8 vegades P verticalment 7,73 538,90 100,00 
Taula 5.1:Conclusions per les 5 primeres hipòtesis, 
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Conclusions per les cinc primeres hipòtesis 
• Les deformacions de totes les hipòtesis són correctes per un xassís d’aquestes 
característiques. 
• La hipòtesi més desfavorable és la frenada longitudinal amb un impacte vertical. 
• Amb el disseny proposat, el xassís està ben dimensionat per suportar les càrregues a 
les que pot estar sotmès. L’aprofitament màxim corresponent a la hipòtesi 5.2 i és del 
67,80 %. 
• En corba, el xassís presenta un repartiment optimitzat dels esforços i una deformada 
molt petita. 
Conclusions per les hipòtesis de la FCA: 
• Aquestes hipòtesis de càrrega són més exigents que les que s’han proposat en 
aquest projecte i així ho reflecteixen els resultats. 
• El valor de la tensió de Von Misses del nus més sol·licitat de la hipòtesi de ‘2P 
lateralment’ sobrepassa lleugerament el límit de fluència del xassís, en un 5,40%. Cal 
dir que aquestes hipòtesis de càrrega es realitzen per simular situacions de bolcada 
que podrien fer col·lapsar l’estructura i lesionar el pilot. Si sobrepassem el límit de 
fluència entrem en la zona plàstica de treball de l’acer. En aquesta situació, el nus en 
concret es deformaria lleugerament, però la integritat física del pilot no es veuria 
afectada. 
• El xassís està ben dimensionat per aguantar els esforços de les situacions de les 
hipòtesis 8 i 9. Si ens fixem en els resultats d’aquestes dues hipòtesis, el xassís 
aguantaria millor un xoc frontal a un xoc per darrera. La probabilitat de tenir una 
col·lisió per davant és més elevada i per tant el disseny és correcte. 
• La última hipòtesi que proposa la FCA és una càrrega vertical aplicada a la zona 
superior del xassís que és la que protegeix el pilot en cas de volcada. Els resultats no 
són favorables tot i que s’ha considerat el pitjor dels casos. És a dir, que s’han 
considerat els punts extrems dels ancoratges dels triangles davanters i posteriors per 
a la sustentació del xassís en la simulació (vegeu Figura B.10.1 corresponent a les 
restriccions en els Annexes B). En realitat, l’assaig es realitzaria amb el xassís 
recolzat sobre tots els ancoratges dels triangles i suspensions i els valors de SEQV 
disminuirien. En aquest projecte s’ha pres la decisió de tenir en compte el cas més 
desfavorable. En definitiva, els punts problemàtics coincideixen amb els nusos 24 i 25 
i són nusos intersecció de 4 barres. Es reforça la unió per soldadura. 
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7. Disseny del sistema de direcció 
El disseny de la direcció és quelcom molt variable en funció del tipus de vehicle del que es 
tracti i del tipus de conducció que es faci. Donat que aquest és un vehicle força lleuger i per 
tal de no augmentar innecessàriament el cost de fabricació s’utilitzarà el sistema de 
cremallera sense assistència hidràulica. 
7.1. Radi de gir mínim, radi de gir entre parets i radi de gir 
entre voreres. 
Per a poder calcular el radi de gir entre voreres i entre parets es necessita saber l’angle 
màxim que gira la roda exterior de l’eix directriu. A més, es necessita saber també l’Scrub 
Radius (SR) del vehicle el qual, mitjançant el programa de CAD, es troba que és de 150 mm. 
 
Fig. 6.1: Radi entre parets i entre voreres 
Si es vol que el radi de gir mínim sigui de 4 m, utilitzant: 
SRLRgir += αsin
101
         (eq. 6.1) 
on L101 és la distància entre eixos. 
SRR
L
gir −
= 101sinα          (eq. 6.2) 
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⎟⎠
⎞⎜⎝
⎛
−=⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛
−= 00,15000,4000
26,2109arcsin101arcsin
SRR
L
gir
α      (eq. 6.3) 
º22.33=α  
Calculant ara el diàmetre entre voreres: 
pneumàticgirvoreres A+= φφ         (eq. 6.4) 
On Apneumàtic= 152,40 mm és l’amplada del pneumàtic. 
Així doncs: 
mmmvoreres 00,152.840,815240,15200,8000 ==+=φ  
I per últim es calcula el diàmetre entre parets: 
22 ))cos1(cos()101(2 ααφ −⋅+⋅++⋅= SRRLL girvoladísparets    (eq. 6.5) 
On Lvoladís és la distància entre l’eix davanter i el frontal del vehicle. 
mparets 29,8249))22,33cos1(00,15022,33cos00,4000()70,26626,2109(2
22 =−⋅+⋅++⋅=φ
 
7.2. Angle màxim de gir de les rodes (Ackermann) 
Tot seguit es calcula els angles de gir de la roda interior (β) i exterior (α) mitjançant 
l’expressió d’Ackermann. Per fer-ho es donaran valors a l’angle de la roda exterior fins a 
arribar al valor límit que s’ha trobat en l’apartat anterior (α=33,22º) (Taula 6.1). Abans però 
s’ha de calcular l’angle que han de formar les bieletes amb l’eix davanter per tal de complir 
amb Ackermann. 
27,0
26,2109
00,150
2
60,1447
101
2
101
=
−
=
−
=
L
SRW
tgθ      (eq. 6.6) 
Per tant, 
º22,1527,0arctan ==θ  
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Així doncs, aplicant la geometria d’Ackermann, l’angle que han de formar les bieletes amb 
l’eix davanter és de 15,22º. 
Un cop sabut això, ara ja si que es pot passar a calcular els angles de gir per a la roda 
exterior i el corresponent angle per a la roda interior. Per fer-ho, s’utilitzarà la següent 
equació: 
101
101cotcot
L
Wgg =− βα         (eq. 6.7) 
⎟⎟
⎟⎟
⎠
⎞
⎜⎜
⎜⎜
⎝
⎛
⋅−
=
α
αβ
tg
L
W
tgarctg
101
1011
        (eq. 6.8) 
On W101=ample de via  
mmW 60,1447101=  
α (º) β (º) 
0,00 0,00 
5,00 5,32 
10,00 11,34 
15,00 18,18 
20,00 25,88 
25,00 34,44 
30,00 43,72 
33,22 49,95 
Taula 6.1: Relació d’angles de gir de les rodes 
La diferència en el gir de les rodes, el fet de que una roda pugui girar més que l’altra i que a 
més, aquesta diferència sigui progressiva, segons l’angle girat amb el volant, es pot donar 
degut a la construcció formada pels braços d’acoblament, barra d’acoblament i unions dels 
braços amb les manguetes. Aquests elements formen el quadrilàter A, B, C, D, anomenat 
quadrilàter d’Ackermann. 
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Fig. 6.2: Quadrilàter d’Ackermann 
La barra d’acoblament és regulable, de forma que pot augmentar i disminuir el costat més 
petit del quadrilàter, augmentant o disminuint també la convergència de les rodes. 
Al moure amb el volant la barra d’acoblament cap a un costat o cap a l’altre, els angles α i β, 
varien de forma que les rodes interior i exterior a la corba girin els angles convenients (més 
l’angle interior) i que a més la diferència sigui igual en els dos sentits de gir. 
La longitud adequada de la barra d’acoblament és la que fa coincidir les prolongacions dels 
braços d’acoblament que formen el quadrilàter A, B, C, D, amb el centre de l’eix posterior en 
el tall amb l’eix de longitudinal del vehicle. Així doncs, es pot concloure que la batalla del 
vehicle pren un paper important en el disseny de la direcció. En el cas que la intersecció de 
les prolongacions dels braços d’acoblament caigui davant de l’eix posterior, el vehicle tendirà 
a sobrevirar, mentre que si cau per darrera tendirà a subvirar. 
 
Fig. 6.3: Angle òptim dels braços d’acoblament 
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Aquesta restricció a la vegada ha condicionat el disseny de la mangueta ja que, segons s’ha 
calculat anteriorment, el punt de subjecció de l’amortidor a la mangueta ha d’estar a 150,00 
mm del centre de la roda, l’ample de via és de 1447,60 mm i la batalla del vehicle és de 
2109,26 mm, la qual cosa fa que l’angle entre els braços d’acoblament (integrats a la 
mangueta) i l’eix davanter sigui de 105,22º. 
 
Fig. 6.4: Mangueta 
7.3. Nombre de voltes de topall a topall i relació de direcció 
Per fer el càlcul del nombre de voltes per anar de topall a topall, s’ha tingut en compte el 
tipus de conducció d’aquests vehicles. Com s’ha comentat anteriorment, són vehicles que 
constantment estan lliscant i que sovint, tracen les corbes amb el vehicle en direcció al centre 
de la corba. Així doncs, per tal de facilitar la conducció, fer-la més efectiva i evitar treure les 
mans del volant el màxim possible, es dissenya una direcció que permeti portar les rodes 
entre els angles de gir màxims amb un nombre de voltes de volant considerablement petit. 
Tant és així que es fixarà aquest nombre de voltes a 3 (de topall a topall). 
Ara doncs, mitjançant la següent equació, es calcula la relació de direcció: 
Relació de direcció = βα +
360·vN         (eq. 6.9) 
98,12
95,4922,33
360·3 =+=direccióR  
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8. Disseny del sistema de frens 
8.1. Introducció 
En aquest apartat es desenvolupa la teoria que s’utilitza pel disseny del sistema de frens, es 
defineixen els paràmetres de disseny del sistema i es verifica el seu comportament. Per 
concepte, el Car Cross utilitza dos discs a les rodes davanteres i un únic disc solidari a l’eix 
motriu del tren posterior. La teoria desenvolupada a continuació serveix per conèixer el 
repartiment òptim de frenada i el repartiment real, que depèn directament del sistema de 
frenat que es vol implementar. Finalment, es decideix si és convenient o no una vàlvula 
limitadora. 
8.2. Plantejament d’equacions 
Es parteix del balanç de forces d’un model genèric com el mostrat a la Fig. 7.1 
 
Fig. 7.1: Esquema de frenada (Font: Llibre Vehicles II del Sr. Francisco Liesa) 
 
Aplicant els teoremes vectorials: 
∑ =−+⇒= 0·cos·02 θgmNNF td       (eq.7.1) 
∑ −=−+−⇒= amRFFgmF adt ·)(·sin··01 θ      (eq.7.2) 
∑ =++++−−⇒= arIMMMhFFlNlNIM drtdatdtdGG ·4)·(·· 21   (eq.7.3) 
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Aïllant Nd i Nt de les equacions anteriors: 
l
MMMhRgma
r
hmlgm
N
tdaa
d
I
d
r −−−−+⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛ ++
=
)··sin·(··4··cos·· 2 θθ
  (eq.7.4) 
l
MMMhRgma
r
hmlgm
N
tdaa
d
I
t
r +++−−⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛ +−
=
)··sin·(··4··cos·· 1 θθ
  (eq.7.5) 
Les dues equacions anteriors es replantegen per què es considera que no afecten a la 
frenada els següents factors, 
• Resistència al pendent:   θ=0º 
• Resistència i moments aerodinàmics  
• Resistència a la rodadura 
• Inèrcies de rotació    a
r
I
hm
d
r )··4·( +  
Replantejament de les equacions, 
)( 2 g
ahl
l
mgNd +=  (eq.7.6)    )( 1 g
ahl
l
mgN t −=   (eq.7.7)  
mgNN td =+  (eq.7.8)    maFF td =+    (eq.7.9)  
En situació de màxima frenada, 
NF cT µ=           (eq.7.10) 
mgma cµ=   (eq.7.11)  ⇔  ga cµ=    (eq.7.12)  
Per tant, deduïm que la màxima desacceleració que podem obtenir ve limitada pel coeficient 
de fregament entre el pneumàtic i la superfície del terra en el moment de la frenada. 
Es defineixen els coeficients  
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d
d
d N
F
K =  (eq.7.13)    
t
t
t N
F
K =      (eq.7.14)  
i per tant, 
)( 2 g
ahl
l
mgKF dd +=         (eq.7.15)  
)( 1 g
ahl
l
mgKF tt −=          (eq.7.16) 
En situació de màxima adherència, d’igual adherència als dos eixos i de repartiment òptim de 
la força de frenat s’obté que, 
cdt KK µ==    
)( 2 g
ahl
l
mgF cd += µ         (eq.7.17) 
)( 1 g
ahl
l
mgF ct −= µ          (eq.7.18) 
8.3. Paràmetres de disseny 
Prèviament als càlculs es presenten els paràmetres de disseny del nostre vehicle per a poder 
analitzar el sistema de frens. A partir d’aquí es quantifica el funcionament òptim del sistema i 
es validen els paràmetres de disseny escollits. 
Dimensions generals del vehicle: 
Dades del Vehicle 
M (kg) 363,32 
l (mm) 2109 
l1 (mm) 1382 
l2 (mm) 727 
h (mm) 420 
Taula 7.1: Dades genèriques del Car-cross 
Pág. 70  Memòria 
 
Dimensions del sistema de frens : 
DAVANT (2 DISCS) DARRERA (1 DISC) 
Radi discs (mm) 63,75 Radi disc (mm) 63,75 
Amplada pastilles (mm) 28,00 Amplada pastilles (mm) 30,00 
Ri (mm) 35,75 Ri (mm) 33,75 
Re (mm) 51,10 Re (mm) 50,30 
Diàmetre bombins (mm) 22,00 Diàmetre bombins (mm) 28,00 
Nombre de bombins per pastilla 2 Nombre de bombins per pastilla 2 
Sd (mm2) 760,20 St (mm2) 1231,50 
Rdinàmic 259,00 Rdinàmic 250,00 
Rendiment (ηd) 0,98 Rendiment (ηt) 0,98 
Índex frenada 0,8 Índex frenada 0,8 
Kd discs davant 235,00 Kt disc darrera 194,20 
Fd = Kd·p (bar) 23,50 Ft = Kt·p (bar) 19,40 
Recta real de frenada 
Ft/Fd = Kt/Kd = 0,83 
Taula 7.2: Dades del sistema de frens 
on,  
Ri = Rdisc- Ampla pastilles 
Re = Radi equivalent 
Sd = Àrea del pistó 
8.4. Corba d’equiadherència 
A la Fig. 7.1, es representa la corba d’equiadherència, que relaciona la força de frenada de 
davant i la de darrera. El sistema de frenat implantat ha de comportar-se d’aquesta manera 
ja que la corba d’equiadherència representa el comportament òptim. 
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d
c
c
t Fhl
hl
F µ
µ
+
−=
2
1          (eq. 7.19) 
8.5. Rectes d’isodesacceleració 
A continuació, es representa l’equació amFF td ·=+  i s’obtenen les rectes 
d’isodesacceleració. Aquestes rectes representen totes les possibilitats de frenada per 
aconseguir una desacceleració determinada. 
 
Fig. 7.2: Rectes d’isodesacceleració 
8.6. Rectes d’isoadherència 
A la Figura 7.2, es representen les rectes d’isoadherència eq.7.20 i eq. 7.21, 
h
mgl
hK
lFF
d
dt
2)1( −−=         (eq. 7.20) 
h
mgl
hk
lFF
t
td
1)1( ++−=         (eq. 7.21) 
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8.7. Distribució real de frenat 
Es troba la distribució real de frenada sabent que la força que exerceix el sistema en el disc 
és proporcional a la pressió que s’efectua en el pedal, 
pKF
pKF
tt
dd
=
=
 
8.7.1. Dos discs davanters de 5” 
mmRdisc 75,632/40,25·5 ==  (Radi del disc)      (eq. 7.22) 
S’utilitzen unes pastilles de 28mm d’amplada. Es calcula el Req (Radi equivalent del disc) 
mm
RR
RRR
ie
ie
eq 10,5175,3575,63
75,3575,63
3
2
3
2
22
33
22
33
=−
−=−
−=      (eq. 7.23) 
Bombins de Ø=22,00mm 
2
2
20,760
4
22·2 mmSd == π  (Àrea total de pistó)     (eq. 7.24) 
rd = 259,00 mm  (Radi dinàmic del pneumàtic davanter) 
Per tant, 
00,235
00,259
10,51·80,0·20,760·98,0·2·2 *. ====
d
eq
ddddavantdiscd r
r
CSKK η   (eq. 7.25) 
on  ηd és el rendiment dels frens davanters 
 *dC  és l’índex de frenada 
S’obté la recta de frenat real en funció de la pressió (bar) exercida en el pedal, 
Fd=23,50·p           (eq. 7.26) 
8.7.2. Un disc posterior de 5” 
mmRdisc 75,632/40,25·5 ==         (eq. 7.27) 
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S’utilitzen unes pastilles de 30 mm d’amplada. Es calcula el Req 
mm
RR
RRR
ie
ie
eq 30,5075,3375,63
75,3375,63
3
2
3
2
22
33
22
33
=−
−=−
−=      (eq. 7.28) 
Bombins de Ø=28mm 
2
2
50,1231
4
28·2 mmSt == π         (eq. 7.29) 
rd = 250mm  
Per tant, 
2,194
250
3,50·8,0·50,1231·98,0·1·1 *. ====
d
eq
tttdarreradisct r
r
CSKK η    (eq. 7.30) 
Ft=19,4·p       p en bars 
8.7.3. Recta de frenada real 
La situació òptima de frenada seria la corresponent a la corba de equiadherència, però la 
situació real serà diferent. 
83,0
0,235
2,194 ===
d
t
d
t
K
K
F
F
        (eq. 7.31) 
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Gràfic 7.3: Recta de frenada real 
8.8. Conclusions  
La zona entre la corba de equiadherència i la recta de frenada real representa la zona de 
frenada posterior que no es pot aprofitar. Per ajustar-nos a la corba de equiadherència es 
podria incloure en el sistema de frens una vàlvula limitadora, però es desestima aquesta 
opció per què es pretén simplificar el màxim tots els mecanismes per disminuir despeses i 
manteniment.  
En altres categories de competició, el sistema de frens és de vital importància. En la 
categoria del Car Cross l’estil de conducció és completament diferent a la resta i el sistema 
de frens no marca de diferència entre vehicles. En la majoria de categories, els frens 
s’utilitzen abans de traçar una corba. Un Car-cross traça les corbes derrapant i accelerant i 
per tant la utilització dels frens perd importància. A l’entrada de la corba, el pilot realitza un 
contra volant per tal de creuar el cotxe i començar a traçar la corba en situació de lliscament. 
Així doncs, el sistema de frens no és de vital importància i es decideix implementar un 
sistema senzill però optimitzat. En definitiva, no s’inclou la vàlvula limitadora per motius 
econòmics, de manteniment i per què l’estil de conducció no ho requereix. 
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9. Pressupost 
Per a aconseguir un pressupost el més pròxim possible a la realitat, s’han de tenir en compte 
abans una sèrie de premisses: 
- Aquest projecte es porta a terme per a una empresa dedicada a la investigació tecnològica 
d’aquest tipus de vehicles. 
- Es realitza un estudi de “benchmarking” per tal de conèixer l’estat tecnològic actual d’aquest 
tipus de vehicle per arribar a la conclusió que val la pena invertir en el projecte. 
El pressupost és el següent: 
Material 
fungible 
Paper, disquets informàtics, CDs, fotocòpies, tinta, 
electricitat, etc. 
600 € 
Equipaments - Informàtics: ordinador + impressora 
 (1200 €+300 €)·15% d’ús 
- Cost del software 
      Amortització llicència Programa de CAD (3 programes) 
3 · 6000 € · 10% d’ús 
      Amortització programa FEA 
6000 € · 15% d’ús 
      Amortització MSOffice 
500 € · 15% d’ús 
225 € 
 
 
 
1800 € 
 
400 € 
 
700 € 
 
900 € 
 
75 € 
Cost hores 
d’enginyeria 
- Enginyer analista (anàlisi i síntesi) (60 €/h) 
60 €/h·240h 
- Enginyer tècnic (càlcul) (36 €/h) 
 
14.400 € 
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36 €/h·150h 
- Delineant (Confecció plànols) (30 €/h) 
30 €/h·50h 
5.400 € 
 
1.500 € 
Subtotal  25.640 € 
Imprevistos Es preveu un 10 % d’increment sobre el pressupost inicial 
25.640 € ·10% 
 
2.564 € 
Total abans 
d’impostos 
 28.204 € 
+16% IVA 28.204 € · 16% 4.512,64 € 
TOTAL  32.716,64€ 
Taula 24: Càlcul del pressupost del projecte 
Així doncs, es conclou que el total de despeses generades pel projecte ascendeix a la 
quantitat de 32.716,64 €. 
Considerant un benefici del 20% sobre el cost del projecte, és a dir, que el benefici seria de 
6.543,32 €, el pressupost final per a la realització del projecte seria de 39.260 €. 
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10. Impacte ambiental 
De la mateixa manera que els vehicles, al final de la seva vida útil, han de passar un procés 
de descontaminació, s’haurà de fer el mateix amb un Car-cross. Així doncs, al final de la 
vida del Car-cross s’hauran de retirar immediatament tots els olis, bateries, líquids de 
refrigeració, combustibles i tot allò que pugui ser contaminant. 
El procés de tractament del vehicle comença en el moment en què aquest s’entrega a un 
centre autoritzat. El procés consta de les següents fases: 
- Descontaminació: Consisteix en l’extracció de tots els residus perillosos, és a dir, 
combustible, líquid de transmissió i altres olis hidràulics; olis del motor i de la caixa 
de canvis, líquid de refrigeració, de frens, bateries, filtres d’oli i combustible, etc. 
- Retirada de components reutilitzables: S’avaluen i retiren tots aquells components 
del vehicle susceptibles de ser reutilitzats, i són clarament identificats i 
emmagatzemats per a la seva posterior venta. 
- Emmagatzematge i compactació: El vehicle s’emmagatzema a la espera de ser 
transportat a les instal·lacions de fragmentació. Per a aconseguir una major 
optimització d’aquesta operació, el vehicle és prèviament compactat. 
- Fragmentació: El vehicle és triturat per molins de martells i convertits en fragments 
d’entre 20 i 40 cm. Dins de la instal·lació, uns aspiradors i uns ventiladors retiren els 
materials menys pesats (els estèrils) i, més tard, corrents magnètiques 
s’encarreguen de separar els metalls fèrrics dels no fèrrics. 
- Reciclat de la part metàl·lica: La part metàl·lica fragmentada, normalment amb un 
tamany comprès entre els 20 i els 40 mm, és carregada en camions de fins a 25 
tones i enviada a fundició. 
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11. Conclusions 
Aquest projecte mostra els passos a seguir per a dissenyar el xassís d’un vehicle d’aquestes 
característiques. Les hipòtesis teòriques formulades són simplificacions de la realitat però no 
per això s’ha de confondre l’existència de simplificacions com l’absència total de sentit físic. 
Inicialment, es va partir d’una geometria molt poc optimitzada on problemes d’habitabilitat, 
tant pel pilot com pels diferents elements que configuren el vehicle, eren freqüents. Tot 
modificant una a una les barres tubulars del xassís, s’ha arribat a una geometria que redueix 
en bona part els esforços que rep el xassís, tot mantenint els espais per a la instal·lació dels 
elements mecànics necessaris pel funcionament del vehicle. 
Amb la finalitat de trobar l’angle òptim de la suspensió i per tal d’aconseguir reduir els 
esforços, s’ha analitzat de forma teòrica el repartiment de les forces dins del sistema 
mangueta- triangles- amortidor. Els angles òptims de la suspensió obtinguts són similars als 
que s’utilitzen en cars de competició, la qual cosa indica que allò que s’ha menystingut no ha 
suposat que el projecte sigui absent de sentit físic. 
A més, els resultats de la simulació de les hipòtesis formulades són correctes i lògics. Les 
hipòtesis més exigents representen valors de deformació i tensió de Von Misses pròxims al 
límit permès. En alguna situació de càrrega de les proposades per la FCA, els valors de 
tensió de Von Misses superen el valor permès. Aquestes tensions però, es localitzen en 
nusos entre barres on fàcilment, ja sigui millorant la soldadura entre barres, ja sigui afegint un 
reforç entre les barres que formen el nus en qüestió, poden ser reduïdes fins a nivells 
acceptables pel tipus de material utilitzat pel vehicle. D’aquesta manera, s’ha validat la 
geometria proposada. 
Com a conclusió final cal recalcar la meticulositat de l’estudi. Des del primer moment, el 
procés i la normativa existent han condicionat els resultats. Cada pas ha estat repassat de 
manera acurada per tal de no arrossegar errors que puguin anar agreujant-se al llarg de tot 
el procés de càlcul i poguessin portar a uns resultats que no tindrien raó de ser. 
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